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Resumen. El objetivo principal de esta investigación ha consistido en determinar
y analizar el potencial de los ciclos Atkinson y Miller para reducir el nivel de emisiones
contaminantes y el consumo de combustible en un motor Diesel de transporte pesado
equipado con un sistema de distribución flexible tanto en condiciones de baja como
de alta carga. Esta estrategia ha sido evaluada en combinación con otras más
convencionales, como son el retraso en el inicio de la inyección y la reducción en
la concentración de ox́ıgeno por medio de la recirculación de gases de escape.
La presente tesis se ha desarrollado bajo un enfoque que permite comprender
en la medida de lo posible los fenómenos básicos involucrados en los diferentes
procesos objeto de estudio, y con ello generalizar al máximo los resultados. Debido
a ello, este análisis se ha planteado desde una perspectiva teórico-experimental
combinando diferentes herramientas con el objetivo de maximizar la información.
Para la consecución de este objetivo se ha seguido una estructura secuencial donde en
primer lugar se ha desarrollado una metodoloǵıa espećıfica diseñada para planificar
adecuadamente las condiciones de operación objeto de estudio. Posteriormente, se
han caracterizado las modificaciones introducidas en las condiciones termodinámicas
del gas atrapado en el interior del cilindro, sobre el que se desarrolla el proceso de
combustión, al implementar tanto un ciclo Atkinson como posteriormente un ciclo
Miller.
En la siguiente etapa del presente trabajo de investigación se ha realizado un
análisis integral del proceso de combustión Diesel, incluyendo el proceso de formación
de la mezcla, las caracteŕısticas propias del proceso de combustión, la formación de
contaminantes y finalmente el rendimiento térmico para identificar la influencia que
los cambios anteriores introducen en estos procesos.
En una etapa final se comparan entre śı las diferentes estrategias objeto de
estudio y se describen las ventajas e inconvenientes obtenidas al implementar un
ciclo Atkinson o Miller.
Resum. L’objectiu principal d’aquesta investigació ha consistit a determinar i
analitzar el potencial dels cicles Atkinson i Miller per a reduir el nivell d’emissions
contaminants i el consum de combustible en un motor Diesel de transport pesat
equipat amb un sistema de distribució flexible tant en condicions de baixa com
d’alta càrrega. Esta estratègia ha sigut avaluada en combinació amb altres més
convencionals, com són el retard en l’inici de la injecció i la reducció en la
concentració d’oxigen mitjançant la recirculació de gasos d’escapament.
La present tesi s’ha desenvolupat davall un enfocament que permet comprendre en
la mesura que siga possible els fenòmens bàsics involucrats en els diferents processos
objecte d’estudi, i amb això generalitzar al màxim els resultats. Degut a això, aquest
anàlisi s’ha plantejat des d’una perspectiva teorica-experimental combinant diferents
eines amb l’objectiu de maximitzar la informació.
Per a la consecució d’aquest objectiu s’ha seguit una estructura seqüencial
on en primer lloc s’ha desenvolupat una metodologia espećıfica dissenyada per a
planificar adequadament les condicions d’operació objecte d’estudi. Posteriorment,
s’han caracteritzat les modificacions introdüıdes en les condicions termodinàmiques
del gas atrapat en l’interior del cilindre, sobre el qual es desenrotlla el procés de
combustió, a l’implementar tant un cicle Atkinson com posteriorment un cicle Miller.
En la següent etapa del present treball d’investigació s’ha realitzat una anàlisi
integral del procés de combustió Dièsel, incloent el procés de formació de la mescla,
les caracteŕıstiques pròpies del procés de combustió, la formació de contaminants i
finalment el rendiment tèrmic per a identificar la influència que els canvis anteriors
introdueixen en estos processos.
En una etapa final es comparen entre śı les diferents estratègies objecte d’estudi i
es descriuen els avantatges i inconvenients obtinguts a l’implementar un cicle Atkinson
o Miller.
Abstract. The main objective of this research has been to identify and analyze
the potential of Atkinson and Miller cycles to reduce the level of pollutant emissions
and fuel consumption in a diesel engine heavy transport equipped with a flexible
distribution system under both low and high load. This strategy has been evaluated
in combination with more conventional ones such as the late start of injection and
decreased oxygen concentration through the exhaust gas recirculation.
This thesis was developed under an approach to understand as much as possible
the basic phenomena involved in the various processes under study, and thereby
generalize results at best. This analysis has arisen from a combination of different
theoretical and experimental tools in order to maximize information.
To obtain this objective a sequential structure has been followed, where it was first
developed a specific methodology, adequately designed under the operating conditions
of this study. Subsequently, we have characterized the changes in the thermodynamics
of the gas trapped inside the cylinder, which develops during the combustion process,
to implement both an Atkinson cycle and subsequently Miller.
In the next stage, research has been performed to obtain a comprehensive
analysis of the diesel combustion process, including the formation of the mixture,
the characteristics of the combustion process, the formation of emissions and, finally,
the thermal efficiency to identify the influence of previous changes introduced in these
processes.
Finally, as the final stage, the different strategies under consideration have
been compared and the advantages and disadvantages obtained by implementing an
Atkinson or Miller cycle have been discussed in detail.
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2.4. Śıntesis y conclusiones . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 36
Bibliograf́ıa . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 37
3. El proceso de combustión en motores Diesel de inyección
directa 43
3.1. Introducción . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 44
3.2. El proceso de inyección y formación de la mezcla . . . . . . . . . . . 45
3.2.1. Consideraciones previas . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 46
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4.2.2. Caracteŕısticas de la sala de ensayo . . . . . . . . . . . . . . . . . 112
4.2.2.1. Sistema de regulación de par y régimen . . . . . 115
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4.9. Resultado final de tasa de inyección una vez post-procesada la
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función del ángulo de cierre de las válvulas de admisión . . . . . 162
5.3. Gasto másico total admitido por el motor en función de RCVefe
calculado mediante el modelo de acción de ondas . . . . . . . . . . . 162
5.4. Mapas de funcionamiento teóricos para el modo de baja carga
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para todos las condiciones de operación ensayadas . . . . . . . . . . 198
5.25. Descomposición de la tasa de liberación de calor en el término
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RCVefe Relación de compresión volumétrica efectiva
RoHR tasa de liberación de calor (Rate of heat release)
SoA Inicio de la amplificación de la inyección (Start of amplification)
SoC Inicio de combustión (Start of combustion)
SoDC Inicio de la combustión por difusión (Start of diffusion combustion)
SoI Inicio de inyección (Start of injection)
VVA Sistema de distribución variable (Variable valve actuation)
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1.1. Introducción
Fue en 1898 cuando el ingeniero francés de origen alemán Rudolf Diesel
patentó un nuevo concepto de motor de combustión interna alternati-
vo (MCIA) de cuatro tiempos y alto rendimiento [1]. Este tipo de motor
se conoce como motor Diesel o motor de encendido por compresión (MEC).
Ya en su concepción, el objetivo era desarrollar un MCIA que se aproximara
en la medida de lo posible al motor térmico de máxima eficiencia propuesto
por Carnot [2]. Ya en su época, el motor Diesel teńıa un rendimiento mucho
más elevado que sus dos grandes competidores: la máquina de vapor y el motor
Otto o motor de encendido provocado (MEP).
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Actualmente, los motores Diesel modernos son versiones extremadamente
optimizadas del concepto original de Rudolf Diesel, que han ido evolucionando
progresivamente para ajustarse a las exigencias de la sociedad. Aun aśı, los
motores Diesel se siguen caracterizando por su elevado rendimiento térmico
en comparación con prácticamente todos los MCIA, e incluso con la mayoŕıa
de plantas de generación de potencia.
En las últimas décadas, los motores Diesel han expandido su campo de
utilización1, penetrando en mercados donde hasta entonces su aplicación era
nula o estaba muy restringida. Aśı pues, es posible encontrar desde grandes
motores Diesel estacionarios empleados para generación de electricidad en
centrales térmicas capaces de entregar una potencia de hasta 75  80 MW
con una cilindrada unitaria de 1600  1800 litros, hasta pequeños motores
Diesel instalados en grupos electrógenos que entregan alrededor de 10 kW con
una cilindrada unitaria en torno a 0.2 litros.
En un rango intermedio entre las dos aplicaciones anteriores se encuentran
los motores Diesel utilizados como planta motriz en aplicaciones relacionadas
con el transporte, ya sea maŕıtimo, por carretera o ferroviario. Ya en este
ámbito, los motores Diesel de inyección directa, sobrealimentados y con una
cilindrada total de alrededor de 12 litros y unitaria en torno a 2 litros son
especialmente adecuados para equipar veh́ıculos dedicados al transporte por
carretera de mercanćıas y/o personas.
La pregunta es ¿por qué el motor Diesel es la mejor opción para este tipo
de aplicación?. El motor Diesel produce más par útil por unidad de potencia
que el motor Otto o la turbina de gas. Además, los motores Diesel son mucho
más eficientes, fiables y con una vida útil mayor que cualquier otro MCIA2.
En resumen, los veh́ıculos pesados equipados con motores Diesel son los más
económicos de operar y mantener en la actualidad.
En general, el éxito de los motores Diesel en todo su campo de aplicación
se debe a la combinación única de un bajo consumo de combustible junto con
una alta fiabilidad y durabilidad, y todo esto a un coste competitivo que los
hace especialmente atractivos para el consumidor.
1Un ejemplo muy caracteŕıstico de la fuerte expansión de la que están siendo objeto los
motores Diesel y quizá el más evidente, es el fuerte incremento de su porcentaje de ventas en
el mercado de los automóviles. En el año 1999 las ventas en España de automóviles equipados
con motores Diesel y gasolina se igualaron por primera vez. Ya en el año 2006 se igualaron
las ventas de automóviles equipados con motores Diesel y gasolina en la Unión Europea.
2Actualmente los motores Diesel empleados para equipar veh́ıculos industriales se diseñan
para una vida útil de 1.500.000 km, y existen fabricantes que ofrecen una garant́ıa de hasta
800.000 km para sus motores.
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Sin embargo, pese a sus evidentes ventajas los motores Diesel generan
intŕınsecamente elevados niveles de óxidos de nitrógeno (NOx) y part́ıculas,
que son emitidos a la atmósfera como parte constituyente de los gases de
escape. Éstos son dos de los principales contaminantes caracteŕısticos de
los MCIA junto con el monóxido de carbono (CO) y los hidrocarburos
sin quemar (HC). No obstante, en condiciones normales los motores Diesel
emiten muy bajas cantidades tanto de CO como de HC, por lo que estos
contaminantes no son problemáticos para este tipo de motores. Mientras que
los NOx se relacionan directamente con el fenómeno conocido como smog
fotoqúımico y en último término con la lluvia ácida, las part́ıculas provocan
serios daños para la salud, especialmente las de diámetro menor de 2.5 micras
[3].
A finales de la década de los setenta la preocupación por la contaminación
ambiental y la calidad del aire comenzó a manifestarse en Estados Unidos.
Aśı pues, la primera regulación anticontaminación propiamente dicha aplicable
a motores Diesel dedicados al transporte industrial entró en vigor en este páıs
en 1978 y establećıa ĺımites para los cuatro principales contaminantes: NOx,
part́ıculas, CO y HC. En la Unión Europea, la normativa EURO I entró en
vigor en 1992 y también regulaba las emisiones de estos cuatro contaminantes.
La figura 1.1 muestra la evolución cronológica de la normativa anticon-
taminación en Estados Unidos y en la Unión Europea3. Como resultado de la
creciente preocupación de la sociedad por el problema de la contaminación
ambiental, los gobiernos han respondido globalmente imponiendo una
reducción escalonada de los ĺımites permitidos de NOx y de part́ıculas hasta
los niveles extremadamente bajos previstos para los próximos años.
La situación prevista para el año 2010 en cuanto a las normativas
anticontaminación a nivel mundial se muestra en la figura 1.2. Estados Unidos,
Canadá, la Unión Europea y Japón poseerán las normativas anticontaminación
más exigentes aunque es evidente que prácticamente todas las regiones
desarrolladas o en v́ıas de desarrollo están realizando significativos esfuerzos
para reducir los niveles de emisiones contaminantes.
Aśı pues, la fuerte inversión que se viene realizando en los últimos años en
investigación y desarrollo en el ámbito de los motores Diesel viene condicionada
básicamente por dos aspectos. Por un lado la necesidad por parte de los
fabricantes de alcanzar niveles de emisiones por debajo de las normativas
3Sólo se consideran los ĺımites para las emisiones de NOx y de part́ıculas puesto que
estos son los contaminantes que plantean un verdadero reto en el desarrollo de los motores
Diesel. La normativa EURO VI está previsto que entre en vigor en el año 2012, pero no se































































































































































Figura 1.1. Evolución cronológica de la legislación anticontaminación en Estados
Unidos (arriba) y en la Unión Europea (abajo). Fuente: www.dieselnet.com [4].
para poder introducir sus motores en el mercado, lo cual supone un esfuerzo
creciente en consonancia con una legislación cada vez más restrictiva. Por
otro lado, las exigencias de los consumidores con respecto a las prestaciones
de los motores Diesel. Las expectativas más importantes para el consumidor
son mantener la fiabilidad, el bajo coste de mantenimiento y sobretodo el
competitivo consumo de combustible caracteŕıstico de este tipo de motores.
Sin embargo, pese a los importantes retos a los que se enfrentan los
motores Diesel, su futuro como principal planta de potencia para aplicaciones
de transporte pesado parece asegurado. Según afirma Fairbanks [6], no existe
un competidor real en el horizonte tecnológico para el motor Diesel empleado
como planta de potencia en camiones pesados, trenes o propulsión marina,
donde se requiere un gran par y el motor entrega su potencia nominal de forma
continuada.
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Aśı pues, esta tesis se ha centrado en el estudio de un motor Diesel
industrial de cuatro tiempos sobrealimentado, de inyección directa y 1.8 litros
de cilindrada unitaria, bien representativo de aquellos que generalmente se
emplean en el transporte de mercanćıas y/o personas por carretera.
1.2. Antecedentes y justificación
El objetivo de este apartado es centrar la presente tesis desde dos puntos
de vista. Inicialmente en el subapartado 1.2.1 se ubica la tesis dentro del marco
actual de investigación en motores Diesel. Para ello se presentan las diferentes
estrategias que presumiblemente serán necesarias para alcanzar niveles de
emisiones por debajo de aquellos propuestos por las normativas más exigentes
en los próximos años y se indica cuales de estas estrategias serán investigadas
durante el desarrollo de esta de tesis. En el subapartado 1.2.2 se contextualiza
la tesis desde un punto de vista cient́ıfico y tecnológico, presentando un
esquema de los diferentes proyectos que la Unión Europea viene financiando
con el objeto de potenciar la investigación en motores Diesel y describiendo
brevemente las caracteŕısticas principales del proyecto europeo en el cual se
enmarca la presente tesis.
1.2.1. Estrategias para reducción de las emisiones contaminan-
tes en motores Diesel
En el apartado 1.1 se ha presentado la evolución cronológica de la
normativa anticontaminante tanto en Estados Unidos como en la Unión
Europea, sin embargo el trade-off presentado en la figura 1.3 muestra de una
forma más evidente el reto cient́ıfico-tecnológico al que se enfrentan los motores
Diesel para alcanzar los niveles de NOx y part́ıculas exigidos por las normativas
futuras.
Existen numerosas estrategias empleadas para la reducción de emisiones
contaminantes en motores Diesel de inyección directa, pero todas ellas se
pueden clasificar en estrategias internas o externas.
Las estrategias internas se fundamentan en la reducción de las emisiones
directamente en el interior del cilindro, por lo que es necesario introducir
modificaciones en el proceso de combustión. Dentro de estas estrategias se
puede realizar una segunda clasificación atendiendo al subsistema del motor
encargado de introducir el cambio en el proceso de combustión ya sea de forma








Figura 1.2. Situación prevista para las normativas anticontaminación en el año 2010
a nivel mundial. Los grupos desde 1 hasta 5 representan un incremento en la exigencia






















Figura 1.3. Trade-off mostrando la evolución de la normativa anticontaminación
aplicable a motores Diesel dedicados al transporte pesado por carretera. En esta figura
se observa claramente la dificultad que supone alcanzar la normativa EURO V y
especialmente la US10.
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Estrategias basadas en el proceso de inyección. En estas estrategias se
modifica algún parámetro (o varios simultáneamente) relacionado con el
sistema de inyección, que es el encargado de introducir el combustible en
el cilindro. Las opciones más prometedoras para el futuro se enumeran
a continuación:
∙ Retrasar en el inicio de inyección
∙ Incrementar la presión de inyección
∙ Dividir la inyección en diferentes etapas
 Introducir inyecciones piloto
 Introducir postinyecciones
 Combinar inyecciones piloto y postinyecciones
∙ Modificar la geometŕıa de la tobera
Estrategias basadas en el proceso de renovación de la carga. En este tipo
de estrategias se introducen modificaciones en los diferentes sistemas que
intervienen en el proceso de introducción del comburente (aire o aire más
gases de escape) en el interior del cilindro. En este caso, las alternativas
que parecen más adecuadas son las siguientes:
∙ Incrementar la presión de sobrealimentación
∙ Incrementar el porcentaje de gases de escape recirculados y reducir
su temperatura (EGR fŕıo)
∙ Modificar la relación de compresión efectiva del motor mediante la
modificación del ángulo de cierre de la válvula de admisión. Esta
estrategia es la base tanto del ciclo Atkinson como del ciclo Miller.
Los numerosos estudios realizados sobre cada una de estas alternativas
han demostrado que generalmente las estrategias internas que reducen las
emisiones de NOx incrementan las de part́ıculas y viceversa. Este problema es
conocido en el ámbito de la investigación en motores como el dilema Diesel.
Las estrategias externas se basan en evitar la emisión a la atmósfera
de los contaminantes generados durante el proceso de combustión mediante la
instalación de dispositivos de post-tratamiento espećıficos en la ĺınea de escape
que son capaces de destruir o retener el contaminante. En este caso, también
se puede realizar una segunda clasificación en función del contaminante sobre
el que actúa el dispositivo, pudiéndose distinguir:
Dispositivos para la eliminación de NOx. Existen un gran número de
dispositivos de post-tratamiento para reducir las emisiones de NOx, y
8 1. Introducción
difieren de acuerdo con los ĺımites de emisiones de cada páıs. Los tres
tipos básicos de catalizadores de NOx son los siguientes:
∙ Catalizadores de reducción selectivos (SCR)
∙ Catalizadores por adsorción
∙ Catalizadores pasivos (DeNOx)
Dispositivos para la eliminación de part́ıculas. Existen básicamente dos
tipos de dispositivos de post-tratamiento para reducir las emisiones de
part́ıculas:
∙ Filtros de part́ıculas Diesel (DPF)
∙ Trampas de regeneración continua (CRT)
Las estrategias de tipo externo se encuentran completamente fuera del
ámbito de estudio del presente trabajo, por lo que para profundizar sobre este
tema se pueden consultar las revisiones sobre el estado del arte realizadas por
Moser et al. [7], McGeehan [8] o más recientemente por Johnson [9].
Recientemente, nuevos conceptos de combustión están siendo investigados
con el objetivo de reducir simultáneamente las emisiones de NOx y de
part́ıculas. Una de las opciones más prometedoras y que mejores resultados
está ofreciendo es la que se basa en mecanismos de combustión altamente
premezclada o incluso homogénea, que reducen o eliminan la fase de
combustión por difusión [10]. Sin embargo, la limitación más importante para
este tipo de procesos de combustión es que sólo pueden ser utilizados en
condiciones de baja carga donde la cantidad de combustible inyectado es muy
limitada puesto que en caso contrario se alcanzan condiciones indeseables de
detonación o knocking. Aśı pues, en condiciones de alta carga estos sistemas
de combustión alternativos no son de aplicación y es necesario mantener al
menos parcialmente el proceso de combustión Diesel convencional.
La figura 1.4 muestra las posibilidades que existen a corto y medio
plazo para reducir drásticamente las emisiones contaminantes de los motores
Diesel. Parece generalmente aceptado que el uso de estrategias externas
será absolutamente necesario para alcanzar los ĺımites establecidos por las
normativas anticontaminación, pero la contribución de las estrategias internas
seguirá siendo interesante ya que aunque no se pueda eliminar la necesidad de
dispositivos de post-tratamiento, las estrategias internas contribuyen a reducir
su tamaño, precio o a incrementar su duración.
Una vez expuestas las principales posibilidades actuales para la reducción
de emisiones en motores Diesel, en la presente tesis se estudian varias de
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Figura 1.4. Diferentes posibilidades para reducir las emisiones contaminantes de los
motores Diesel por debajo de los ĺımites establecidos por las normativas futuras en
Estados Unidos y la Unión Europea.
las estrategias internas expuestas anteriormente. Las estrategias principales
objeto de estudio están basadas en la modificación de la relación de compresión
efectiva del motor mediante aplicación tanto del ciclo Atkinson como del ciclo
Miller en combinación con otras estrategias más convencionales como son el
retraso del inicio de inyección y la reducción de la concentración de ox́ıgeno
en la admisión por medio de la recirculación de gases de escape.
1.2.2. Entorno cient́ıfico y tecnológico
La presente tesis se ha realizado en el marco cient́ıfico-tecnológico
propuesto por la Unión Europea hace ya diez años con el objetivo de incentivar
la investigación en motores Diesel. Concretamente, esta tesis se ha desarrollado
dentro de un proyecto europeo integrado denominado GREEN (GREen heavy
duty ENgine).
Los proyectos anteriores al GREEN se integraron bajo la denominación
TRUETEC (“Truck engine technology”). Estos proyectos han aportado (y
siguen haciéndolo) un fuerte soporte para el desarrollo de los diferentes
subsistemas estructurales y funcionales del motor Diesel. Aśı pues, se
desarrollaron de forma independiente los sistemas de inyección, post-
tratamiento y renovación de la carga con el objetivo de cumplir con las
normativas antiemisiones EURO IV y EURO V (2005-2008).
Los resultados de estos proyectos mostraron que en algunos casos las
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Figura 1.5. Evolución cronológica mostrando la tendencia a la flexibilización de los
motores Diesel. Fuente: Charlton [5].
y ninguna de ellas era suficiente para alcanzar niveles de emisiones por debajo
de las normativas previstas más allá de 2008. En cuanto al rendimiento térmico,
ningún proyecto fue capaz de alcanzar un consumo de combustible mejor que
aquel que se obtiene con motores Diesel que cumplen la normativa EURO III.
No obstante, toda la serie de proyectos anteriores al GREEN han aportado
un importante avance en una serie de tecnoloǵıas aplicadas a motores Diesel,
como los sistemas de multi-inyección de fuel, distribución variable, etc. que han
supuesto una gran flexibilización de los diferentes subsistemas estructurales de
los motores Diesel. En este sentido, en la figura 1.5 se muestra la evolución
cronológica de la tecnoloǵıas que han sido, son y serán de aplicación en el
ámbito de los motores Diesel diseñados para el transporte pesado por carretera.
Observando la figura, queda patente la tendencia hacia la flexibilización que
marca el desarrollo actual de los motores Diesel.
Aśı, los diferentes subsistemas altamente flexibles deben converger de
forma natural en el diseño de un motor Diesel flexible. El esfuerzo en
investigación actualmente se centra en la integración de estos subsistemas
para desarrollar el concepto de motor Diesel flexible que deberá predominar a
medio-largo plazo.
En este sentido, el objetivo principal del proyecto GREEN ha sido
la generación de una nuevo concepto de motor Diesel para el trasporte
pesado por carretera basado en la integración inteligente de diferentes
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componentes/subsistemas flexibles, la optimización del proceso de combustión
y un control realimentado de las emisiones contaminantes basado en modelos.
Dentro de este marco cient́ıfico-tecnológico, esta tesis en su planteamiento
estudia las estrategias para la reducción de contaminantes que fueron definidas
en el subapartado 1.2.1 aplicadas en un motor Diesel monociĺındrico de
investigación que ya representa el concepto de motor Diesel flexible, pues
consta de un sistema de inyección common-rail con pistón amplificador
integrado en el inyector y un sistema de distribución variable electro-hidráulico
sin árboles de levas (sistema camless), que es completamente flexible. De hecho
el tema principal de investigación de la tesis, que es el estudio del potencial
de los ciclos Atkinson y Miller, requiere modificar el ángulo de cierre de las
válvulas de admisión. Por lo tanto se explota directamente una de las ventajas
que aporta disponer de un sistema camless que permite realizar este cambio
de forma rápida y eficiente.
1.3. Objetivos del estudio y metodoloǵıa
En este apartado se describen los objetivos y el alcance de la presente tesis,
también se detalla la metodoloǵıa empleada que permitirá su consecución y la
estructura del documento.
1.3.1. Objetivos
El objetivo principal de esta investigación es determinar y analizar
la influencia de los ciclos Atkinson y Miller sobre el proceso de
combustión Diesel y su potencial para controlar el nivel de emisiones
contaminantes y el consumo de combustible en un motor Diesel de
transporte pesado en diferentes condiciones de operación (grado de carga y
régimen de giro) y en combinación con otras estrategias más convencionales,
que son el retraso en el inicio de la inyección y la recirculación de gases
de escape. La consecución de este objetivo requiere el estudio de diferentes
ángulos de cierre para las válvulas de admisión y diferentes condiciones de
sobrealimentación.
Sin embargo, existen otros objetivos que también se han planteado en el
momento de planificar el estudio y que generalmente son necesarios para la
consecución del objetivo principal, estos son:
Caracterizar las modificaciones introducidas en cada caso en las
condiciones termoqúımicas más importantes del gas en el
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interior del cilindro. Puesto que se va a modificar el ángulo de cierre
de las válvulas de admisión, es evidente que tanto el ciclo termodinámico
de baja presión (admisión-escape) como el de alta presión (compresión-
combustión-expansión) se van a ver de alguna manera afectados. Desde
el punto de vista del proceso de inyección-combustión las condiciones
termoqúımicas del gas en el interior del cilindro en el inicio de inyección
y durante el propio proceso de combustión son las de mayor relevancia,
por lo que el análisis se concentra básicamente en estas condiciones.
Determinar los efectos que los cambios anteriores introducen en el
proceso de formación de la mezcla aire/combustible. Las
modificaciones que se observen en las condiciones del gas en el cilindro en
el inicio de inyección, producirán a su vez cambios en las caracteŕısticas
del chorro y en el proceso de formación de la mezcla que será necesario
evaluar.
Analizar el proceso de combustión Diesel convencional. Establecer
y analizar los efectos que se producen en el mecanismo de combustión
es uno de los objetivos más importantes de la tesis. Se trata pues de
identificar los cambios introducidos en cada una de las diferentes fases del
proceso de combustión y proporcionar una fundamentación f́ısica para los
mismos. La consecución de este objetivo es fundamental para alcanzar
el objetivo principal de la tesis, puesto que obviamente la producción
de contaminantes y el consumo de combustible (rendimiento térmico)
derivan directamente del propio proceso de combustión.
Finalmente, la comparación con las normativas futuras permite identificar
el potencial real de estas estrategias basadas en modificar el ángulo de cierre de
las válvulas de admisión. No obstante, optimizar las condiciones operativas del
motor no es un objetivo del presente trabajo. Además, los resultados obtenidos
mediante la aplicación del ciclo Atkinson y del ciclo Miller se compararán
con aquellos obtenidos con otras estrategias más convencionales, que son el
retraso del inicio de inyección y el incremento del porcentaje de gases de escape
recirculados.
1.3.2. Metodoloǵıa
La consecución de los objetivos planteados en este trabajo de investigación
requiere la implementación de una metodoloǵıa adecuada. Por otra parte, es
evidente que la propia metodoloǵıa se ve influenciada por estos objetivos.
La metodoloǵıa propuesta se presenta de forma esquemática en la figura 1.6,
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donde también se establece su relación con la estructura del documento. Como
se observa en la figura, el planteamiento metodológico consiste en diferentes
etapas.
I. Revisión bibliográfica. El objetivo principal de la revisión bibliográfi-
ca es contextualizar de forma precisa la tesis en su entorno cient́ıfico-
tecnológico. Por coherencia y claridad a la hora de presentar el estado
del arte en los diferentes ámbitos de estudio de la tesis, se ha realizado
una división en dos bloques temáticos:
∙ Descripción de los ciclos Atkinson y Miller. Esta primera parte
se desarrolla en el caṕıtulo 2. El punto de partida es la
determinación de las diferentes posibilidades que ofrecen los
sistemas de distribución variable tanto para MEP como para MEC.
Posteriormente se define el ciclo Atkinson original y cómo se
puede lograr un nuevo concepto de ciclo Atkinson mediante la
modificación del ángulo de cierre de las válvulas de admisión.
Finalmente se definen las caracteŕısticas del ciclo Miller, que
requiere la combinación del avance del ángulo de cierre de las
válvulas de admisión y la modificación de las condiciones de
sobrealimentación.
∙ Caracterización del proceso de combustión Diesel. Esta segunda
parte se desarrolla en el caṕıtulo 3. Aqúı se describen las principales
propiedades del chorro y los procesos de formación de la mezcla
aire/combustible en motores Diesel de inyección directa. Se dedica
una parte del estudio a los procesos de formación de los principales
contaminantes y también se presenta una descripción del proceso
de combustión desde un punto de vista temporal como espacial,
planteando el modelo conceptual que sirve de base para el posterior
análisis de resultados.
II. Materiales y métodos. Como en todo estudio de corte básicamente
experimental, será necesario describir las caracteŕısticas de las her-
ramientas experimentales que se han utilizado durante la realización del
mismo. También es necesario seleccionar las herramientas teóricas con
las que se va a realizar el análisis de los resultados. A este cometido se
ha dedicado espećıficamente el caṕıtulo 4. Como muestra la figura 1.6, la
herramienta teórica básica para este estudio es el modelo termodinámico
de diagnóstico desarrollado en el Departamento de Máquinas y Motores
Térmicos, puesto que ciertas salidas de este modelo son las entradas para
las otras herramientas teóricas.
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III. Estudio integral del proceso de combustión4. En el caṕıtulo 5 se
estudian las posibilidades que ofrece la aplicación del ciclo Atkinson,
mientras que en el caṕıtulo 6 se dedica al análisis del potencial del ciclo
Miller. En la figura 1.6 se observa que la metodoloǵıa propuesta propone
un análisis secuencial del problema, acorde con los objetivos planteados
en el apartado 1.3.1. Aśı, en ambos estudios se comienza identificando la
influencia de ambas estrategias sobre las condiciones termoqúımicas del
gas en el cilindro. Posteriormente se identifican los efectos tanto sobre la
formación de la mezcla aire/combustible como sobre el propio proceso
de combustión, para finalmente interrelacionar todo lo anterior con la
producción de contaminantes y el rendimiento térmico del motor.
Finalmente el caṕıtulo 7 contiene las principales conclusiones de esta tesis
y los trabajos futuros propuestos para continuar con la ĺınea de investigación
iniciada con el presente trabajo.
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La flexibilización total o parcial del sistema de accionamiento de válvulas,
y por lo tanto del diagrama de distribución, abre un abanico de posibles
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estrategias para mejorar las caracteŕısticas de los MCIA en general y de los
motores Diesel en particular. Precisamente entre las estrategias basadas en la
gestión de la distribución mediante sistemas VVA se encuentran tanto el ciclo
Atkinson como el ciclo Miller puesto que ambas requieren la modificación (y
eventualmente el control) del ángulo de cierre de las válvulas de admisión.
Sin embargo, Kapus et al. [1] advierten que en la actualidad los sistemas
de distribución variable son ampliamente utilizados en MEP, mientras que
en motores Diesel la aplicación de estos sistemas es todav́ıa objeto de
gran controversia. En la misma ĺınea, Lancefield et al. [2] afirman que
existen diversos factores por los cuales el potencial de las estrategias basadas
en gestionar el diagrama de distribución en motores Diesel mediante la
integración de sistemas VVA se encuentra escasamente documentado. En
primer lugar, el reducido espacio entre la válvula y el pistón cuando éste se
encuentra en el PMS limita la aplicación de sistemas VVA simples basados
únicamente en el desfase del árbol de levas como los generalmente utilizados
en motores tipo MEP. Consecuentemente, son necesarios sistemas VVA más
flexibles y por lo tanto más complejos y costosos tanto en fase prototipo
como en producción. Por otro lado, mientras los progresos en los sistemas
de inyección y sobrealimentación han producido ganancias muy significativas
con las arquitecturas de motor existentes, exist́ıan escasos incentivos para
investigar a fondo sistemas VVA más avanzados y flexibles. Por todo lo
anterior, existe escasa información publicada sobre la aplicación de estos
sistemas en motores Diesel.
Asumiendo estas condiciones de contorno, este caṕıtulo se dedica a
presentar una revisión bibliográfica sobre las diferentes estrategias relacionadas
con la gestión de la distribución. En general, estas estrategias pueden estar
orientadas a optimizar el proceso de renovación de la carga (incluyendo el
comportamiento del turbogrupo) y/o los procesos de combustión y formación
de contaminantes. En algunos casos el objetivo es mejorar el comportamiento
del motor en ciertas condiciones particulares de operación como el arranque
el fŕıo, o bien las prestaciones de ciertos equipos auxiliares acoplados al motor
térmico como los sistemas de post-tratamiento.
Se trata pues de evaluar cŕıticamente estas estrategias para identificar
sus principales ventajas e inconvenientes. En particular, en este caṕıtulo se
incide en aquellas estrategias más prometedoras para ser aplicadas en motores
Diesel tanto de automoción como industriales y para ello se ha planteado una
estructura similar a la propuesta en el esquema de la figura 2.11.
1Una aplicación de los sistemas de distribución variable en motores Diesel consiste en el
control de novedosos conceptos de combustión como HCCI, PCCI. . . No obstante, se ha
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Figura 2.1. Esquema de las principales estrategias basadas en la gestión de la
distribución aplicadas en motores Diesel.
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De este modo, el apartado 2.2 se dedica a analizar las alternativas
orientadas fundamentalmente a modificar las caracteŕısticas del proceso de
combustión (incluyendo la formación de contaminantes), mientras que aquellas
donde los efectos sobre el proceso de combustión son secundarios o inexistentes
se introducen en el apartado 2.3.
En consecuencia, los resultados de este caṕıtulo de revisión bibliográfica
sirven para interrelacionar el presente trabajo con aquellos situados en su
entorno cient́ıfico y tecnológico, justificando aśı las razones que han motivado
la selección de los ciclos Atkinson y Miller como las estrategias más adecuadas
para ser planteadas como objeto de estudio.
Pese a que esta visión general sobre el estado del arte se centrará funda-
mentalmente en motores Diesel, será estrictamente necesario realizar ciertas
referencias a los motores tipo MEP puesto que los sistemas VVA son
ampliamente utilizados actualmente en estos motores debido a las innegables
ventajas que aportan en términos de reducción del consumo espećıfico de
combustible como se discute más adelante. Afortunadamente, en la mayoŕıa
de los casos los efectos de las diferentes estrategias aplicadas en MEP serán
extrapolables en mayor o menor medida a motores Diesel.
2.2. Estrategias orientadas a modificar el proceso
de combustión Diesel
Atendiendo a la clasificación expuesta en la figura 2.1, la flexibilización
de la distribución del motor permite la implementación de tres estrategias
cuyo objetivo principal es actuar sobre el proceso de combustión Diesel y/o la
formación/destrucción de contaminantes2, más allá de los efectos colaterales
que puedan existir en otros procesos del motor como el de renovación de la
carga que obviamente siempre se verá de alguna manera afectado.
En este sentido y como se discute a continuación, cada una de estas
tres estrategias modifica en mayor o menor medida diferentes propiedades
termodinámicas, qúımicas o fluidomecánicas del gas encerrado en el interior
considerado conveniente excluir esta aplicación de la presente revisión ya que el objetivo de
esta investigación consiste en estudiar fundamentalmente el proceso de combustión Diesel
convencional.
2A pesar de que mejorar el comportamiento del motor durante el arranque en fŕıo por
medio de la gestión de la distribución también requiere actuar básicamente sobre el proceso de
combustión, se ha considerado conveniente clasificarla al margen junto con otras estrategias
con aplicación en motores Diesel por tratarse el arranque en fŕıo de una condición especial
de operación del motor con carácter fundamentalmente transitorio.
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del cilindro y son estos cambios son los que en definitiva ejercen un efecto
directo sobre los procesos de combustión y formación de contaminantes.
2.2.1. Recirculación interna de gases de escape
La recirculación de gases de escape (EGR) es una estrategia de uso
generalizado en los motores Diesel para la reducción de óxidos de nitrógeno. En
la actualidad la gran mayoŕıa de los fabricantes de motores Diesel industriales
han optado por implementar un sistema de EGR de tipo externo según una
configuración denominada como lazo de alta presión, donde los gases de escape
se extraen del circuito de escape aguas arriba de la turbina y se introducen
en el circuito de admisión aguas abajo del compresor tras ser previamente
refrigerados en un intercambiador de calor espećıfico.
Sin embargo, de acuerdo con Schwoerer et al. [3] el EGR externo según
un lazo de alta presión presenta una serie de inconvenientes importantes.
Por un lado, el coste y la complejidad asociados a esta solución tecnológica
se deben fundamentalmente a la necesidad de introducir diferentes sistemas
como una turbina de geometŕıa variable o una bomba de EGR que permita
transferir gases desde el circuito de escape al de admisión cuando la
diferencia de presiones es desfavorable. Por otro lado, el control preciso
del porcentaje de EGR durante las evoluciones transitorias del motor es
dif́ıcil debido principalmente a la mediocre respuesta dinámica del circuito
de EGR, relacionada directamente con la necesidad de introducir volúmenes
relativamente elevados que incrementan notablemente la inercia del sistema.
Una alternativa para reducir o eliminar la problemática anterior consiste
en introducir EGR interno (IEGR). Aplicando esta estrategia se consigue el
nivel deseado de gases de escape, que en este caso no se encuentran refrigerados
externamente, mediante la gestión adecuada del diagrama de distribución del
motor. Debido al elevado número de grados de libertad que ofrece el diagrama
de distribución de un motor (ángulos de apertura y cierre, levantamientos
máximos o número de eventos de apertura por ciclo), existen diferentes
alternativas para producir IEGR en función de las modificaciones introducidas
en el perfil de levantamiento de las válvulas tanto de escape como de admisión.
De acuerdo con Sommer et al. [4], una alternativa consiste en retener los
gases producto de la combustión en el interior del cilindro adelantando el
cierre de las válvulas de escape y retrasando la apertura de las válvulas de
admisión hasta obtener un cruce de válvulas negativo. Las otras alternativas se
basan en introducir un prelevantamiento de las válvulas de admisión durante la
carrera de escape o un postlevantamiento de las válvulas de escape durante la
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admisión. Estos autores indican que todas estas estrategias son interesantes en
combinación con la introducción de EGR de tipo externo puesto que mejoran
significativamente la respuesta de éste en condiciones transitorias, si bien el
avance del cierre de las válvulas de escape incrementa las pérdidas por bombeo
del motor al introducir una recompresión durante el cruce negativo de válvulas.
En esta misma dirección, en el trabajo de investigación presentado
por Leroy et al. [5] se propone una estrategia de control para combinar
EGR externo obtenido mediante un lazo de baja presión con IEGR generado
introduciendo un postlevantamiento de las válvulas de escape durante la etapa
de admisión. Los autores concluyen que la respuesta en transitorios de este
sistema de EGR combinado es mucho más rápida y por lo tanto es de esperar
una reducción sustancial de los óxidos de nitrógeno durante las evoluciones
transitorias del motor.
Por otra parte, Luján [6] presenta un estudio teórico-experimental
detallado de las opciones basadas en introducir un prelevantamiento de las
válvulas de admisión o un postlevantamiento de las válvulas de escape en
un motor Diesel industrial, utilizando en ambos casos una serie de árboles
de levas diseñados para este fin en lugar de un sistema de distribución
variable. El autor no realiza un análisis detallado del proceso de combustión
ni del impacto sobre la emisión de contaminantes, aunque śı que indica
que incluso con los porcentajes relativamente bajos de IEGR (alrededor de
un 10 %) producidos, existe una reducción significativa en la producción de
óxidos de nitrógeno asociada a un incremento de la producción de humos,
mientras que en las condiciones de este estudio las prestaciones del motor
permanecen generalmente inalteradas. A partir de los resultados obtenidos,
este autor concluye que prelevantar las válvulas de admisión produce mejores
resultados que postlevantar las de escape, ya que en este último caso se reduce
fuertemente el gasto másico de aire (reducción de la relación A{F ) y se dificulta
la producción de swirl.
Millo et al. [7] realizan un estudio similar pero en este caso en un motor
Diesel de automoción, reportando una reducción en óxidos de nitrógeno
máxima de hasta un 13 %, sin observar un efecto destacable en la emisión
de holĺın ni en el consumo espećıfico de combustible.
En esta misma ĺınea, Benajes et al. [8] han investigado la alternativa para
introducir IEGR en un motor Diesel industrial basada en el prelevantamiento
de las válvulas de admisión, mientras que Schwoerer et al. [3] ha evaluado la
alternativa que consiste en el postlevantamiento de las válvulas de escape en
este mismo tipo de motores. En ambos casos los autores obtienen resultados
similares, alcanzando una reducción de la emisión de óxidos de nitrógeno de
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hasta un 24 % junto con el aumento de la emisión de holĺın y eventualmente
del consumo espećıfico de combustible.
La configuración implementada por Horiuchi et al. [9] y Meistrick et
al. [10] es similar a la propuesta por Schwoerer et al. [3], donde se produce
IEGR postlevantando las válvulas de escape en condiciones de alta carga con
el objetivo de reducir la disipación de calor hacia el sistema de refrigeración,
mientras que en baja carga, se introduce EGR de tipo externo y por tanto
refrigerado. En media carga los mejores resultados se obtienen combinando
ambas soluciones.
Pese a los beneficios que produce la generación de IEGR, la gran
desventaja en comparación con el EGR de tipo externo reside en la elevada
temperatura a la que se permanecen los productos de la combustión, que no
pueden ser convenientemente refrigerados. Este incremento de temperatura
del gas admitido (aire más gases recirculados) en comparación con el EGR de
tipo externo produce básicamente dos efectos sobre el proceso de combustión
Diesel convencional y la emisión de contaminantes que han sido descrito en
detalle por Ladommatos et al. [11, 12]:
Aumento de la temperatura tanto de los gases sin quemar como de la
llama durante el proceso de combustión. Debido a este fenómeno, la
reducción en óxidos de nitrógeno obtenida al introducir IEGR es menor
que la que se alcanza recirculando EGR externo previamente refrigerado.
Además, Ladommatos et al. [13] y Hountalas et al. [14] coinciden en
afirmar que el incremento de la temperatura del EGR aumenta también
generalmente la emisión de holĺın.
Reducción de la masa total admitida debido al fenómeno de estran-
gulamiento térmico o thermal throttling. En otro de sus trabajos,
Ladommatos et al. [15] concluyen que esta reducción en la masa total
admitida implica una disminución de la masa de ox́ıgeno contenida en
el interior del cilindro. El resultado es no sólo un incremento en las
emisiones de holĺın, sino también en las emisiones de CO y HC e incluso
también en el consumo espećıfico de combustible.
Debido a las consideraciones anteriores es posible afirmar que, en
condiciones de combustión Diesel convencional, la introducción de IEGR en
comparación con el EGR externo no produce beneficio alguno sobre el proceso
de combustión ni sobre la emisión de contaminantes. En esta misma dirección,
Idicheria y Pickett [16] llegan a una conclusión similar cuando afirman que la
influencia de la temperatura del gas en la formación de holĺın — mientras se
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desarrolla el proceso de combustión — es tan significativa que la refrigeración
del EGR no es una opción, sino una necesidad para cumplir con las futuras
normativas anticontaminación.
2.2.2. Modificación del swirl
La generación de movimiento en el gas contenido en el interior del cilindro
a medida que éste se introduce a través de las válvulas por medio de un
diseño adecuado de los colectores de admisión (cuando existen dos válvulas de
admisión) y de la gestión de la distribución es una estrategia con aplicación
tanto a motores tipo MEP como MEC.
En el caso de su aplicación en MEP, resultados como los obtenidos por
Hill y Zhang [17] o por He et al. [18] confirman como la generación de
movimiento en dirección axial paralela al eje del cilindro (tumble) o en menor
medida en dirección tangencial (swirl) durante la carrera de admisión favorece
posteriormente el fenómeno de propagación de la llama tras la carrera de
compresión. Esto se debe a que en el entorno del punto muerto superior
cuando se desarrolla el proceso de combustión el macromovimiento de (tumble)
se desintegra dando lugar a la generación de turbulencia en el interior de la
cámara, aumentando de este modo la velocidad de combustión y reduciendo la
dispersión ćıclica caracteŕıstica del proceso de combustión que acontece en este
tipo de motores. El resultado final es un incremento del rendimiento térmico
y una reducción importante en las emisiones de CO y HC.
Estas ventajas son si cabe más evidentes cuando estos motores operan en
condiciones de mezcla pobre, donde Matsuki et al. [19] afirman que generando
un alto nivel de swirl es posible incrementar la potencia ofrecida por el motor
en comparación con los resultados obtenidos sin swirl. Recientemente, Lee et
al. [20] han confirmado experimentalmente como la generación combinada de
tumble y swirl es la estrategia más efectiva para obtener una combustión más
estable y rápida, o en el caso de MEP de inyección directa donde diferentes
autores indican que las caracteŕısticas del movimiento del gas en el interior del
cilindro son esenciales para lograr una correcta estratificación de la mezcla, una
adecuada distribución de dosados locales y finalmente para reducir el impacto
del chorro ĺıquido con la superficie del pistón [21–24].
En el caso de motores Diesel, es mucho más relevante el movimiento de
swirl que el movimiento de tumble. En este caso el efecto que se pretende
conseguir es optimizar la localización espacial del conjunto chorro/llama en
el interior de la cámara de combustión y por lo tanto el aprovechamiento del
ox́ıgeno contenido en el gas atrapado en el cilindro, estando la generación
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de turbulencia dominada fundamentalmente por la enerǵıa introducida por el
chorro inyectado. Generalmente uno de los colectores se diseña para maximizar
el rendimiento volumétrico y se denomina colector de llenado mientras que el
colector tangencial se diseña para dotar al gas de un movimiento rotacional
precisamente en dirección tangencial a medida que éste se introduce en el
cilindro. Si se desea una generación de swirl aún mas intensa, se puede optar
todav́ıa por un tercer tipo de colector denominado colector helicoidal.
Tras realizar un trabajo de investigación exhaustivo, Benajes et al. [25]
concluyen que el nivel de swirl afecta significativamente tanto al proceso de
combustión Diesel como a la formación de contaminantes. En ĺıneas generales,
a medida que el nivel de swirl aumenta desde condiciones de flujo sin swirl
hasta un determinado nivel, se incrementa notablemente la intensidad de la
fase de combustión en premezcla y ligeramente la de la fase de combustión
por difusión rápida3. Por otro lado, en términos de emisiones se observa
un incremento en los óxidos de nitrógeno mientras que la emisión de holĺın
disminuye. Todos estos efectos se deben principalmente a la optimización de
la localización espacial del conjunto chorro/llama, que favorece el proceso de
mezcla entre el gas y el combustible inyectado.
Sin embargo, estos mismos autores junto con otros como McCracken y
Abraham [26] coinciden en indicar que existe un nivel de swirl óptimo a partir
del cual se produce un deterioro rápido e importante del proceso de combustión
por difusión que se identifica por la reducción de la tasa de liberación de calor
durante dicha fase y por el incremento en la duración de la combustión. Este
fenómeno esta asociado a la interacción entre los diferentes chorros que se
inyectan simultáneamente, ya que al producirse solape espacial entre ellos se
reduce drásticamente la superficie del chorro disponible para interaccionar
con el gas ambiente. El resultado principal es un acusado incremento en las
emisiones de holĺın, si bien las emisiones de óxidos de nitrógeno disminuyen.
Este nivel de swirl óptimo no es único, sino que depende en gran medida
de condiciones de contorno como el grado de carga, el régimen de giro, la
geometŕıa de la cámara de combustión y las condiciones de inyección. Por
ello resulta interesante disponer de un sistema de gestión de la distribución
completamente flexible que permita controlar en cada caso el nivel de swirl en
función de las condiciones de operación.
No obstante, existen soluciones tecnológicas mucho más sencillas para
controlar el nivel de swirl que el accionamiento variable de las válvulas,
como por ejemplo la instalación de válvulas de mariposa en los colectores
3Estas fases junto con el resto de las etapas en las que se divide convencionalmente el
proceso de combustión Diesel se explican con detalle en la sección 3.3 del caṕıtulo siguiente.
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de admisión para regular la sección de paso y de este modo la generación de
swirl en el interior del cilindro. Pese a que Adolph et al. [27] han demostrado
experimentalmente que la reducción del levantamiento máximo de las válvulas
de admisión dotadas de chaflanes para generar swirl proporciona mejores
resultados que estrangular el colector de llenado mediante una válvula de
mariposa en términos de emisiones y rendimiento del motor para el mismo
nivel de swirl, parece que actualmente este beneficio no justifica por śı mismo
la implementación de un sistema de distribución flexible.
2.2.3. Ciclos Atkinson y Miller
El ciclo Atkinson fue desarrollado por James Atkinson durante la década
de 1880, y patentado en 1887 [28]. El objetivo en ese momento era incrementar
el rendimiento térmico de los motores tipo MEP que operaban según un
ciclo Otto. En un MCIA convencional de cuatro tiempos, la presión del gas
contenido en el cilindro en el instante en el que se abren las válvulas de escape
es siempre superior a la presión existente en el sistema de escape, por lo que al
menos parte de la enerǵıa disponible en el gas se disipa durante el proceso de
escape. Seŕıa posible incrementar el trabajo indicado por ciclo si se realizara
una expansión adicional hasta que la presión del gas en el interior del cilindro
se iguale con la presión en el sistema de escape, abriendo en ese instante las
válvulas de escape.
Como se muestra de forma ilustrativa en la figura 2.2, el ciclo Atkinson se
implementó originalmente extendiendo la carrera de expansión y manteniendo
constante la carrera de compresión por medio de complejas soluciones
mecánicas. En esta figura es evidente como la clave para obtener mayor trabajo
indicado del ciclo y con ello mayor rendimiento térmico en comparación con
el ciclo Otto o Diesel equivalente (misma relación de compresión) consiste
precisamente en su mayor relación de expansión. Este resultado ha sido
teóricamente confirmado por Kamiuto [29] por medio de una comparación
termodinámica detallada entre diferentes ciclos ideales (incluyendo los ciclos
Otto, Diesel y Atkinson), siendo el ciclo Atkinson el que produce mejor
rendimiento térmico sólo superado por el ciclo de Carnot. También Hou [30]
realiza un análisis termodinámico comparando únicamente los ciclos Otto y
Atkinson, concluyendo que efectivamente el incremento de rendimiento térmico
se debe a la mayor relación de expansión. Una validación experimental de este
resultado se puede encontrar en el trabajo de Watanabe et al. [31], quienes
comparan un motor similar operando con un ciclo Otto y Atkinson, obteniendo
en el segundo caso un incremento en el rendimiento térmico del motor de
alrededor de un 4 %.









Figura 2.2. Esquema correspondiente al ciclo Atkinson original.
Sin embargo, para extender la relación de expansión es necesario
incrementar el volumen desplazado. Asumiendo que la enerǵıa suministrada
al sistema por el proceso de combustión es la misma que en el caso del ciclo
original, se reducen tanto la presión media indicada como la potencia espećıfica
(tanto en kW {m3 como en kW {kg) suministradas por el motor.
A partir de esta idea inicial, una nueva versión del ciclo Atkinson4 se
puede implementar fácilmente flexibilizando el diagrama de distribución del
motor y sin modificar la configuración estándar de pistón, biela y cigüeñal.
En este caso la relación de expansión es constante y se ajusta la relación
de compresión efectiva del motor bien adelantando (figura 2.3(a)) o bien
retrasando (figura 2.3(b)) el ángulo de cierre de las válvulas de admisión,
sin modificar las presiones de admisión y escape.
En motores tipo MEP de cuatro tiempos la gestión del ángulo de
cierre de las válvulas de admisión es una estrategia cuyo uso se encuentra
ampliamente generalizado. Sin embargo, como se indica en la revisión sobre
diferentes métodos para incrementar el rendimiento térmico de este tipo
de motores realizada por Kutlar et al. [32], el objetivo fundamental que
se persigue con ello es la reducción del trabajo de bombeo en condiciones
de operación correspondientes a cargas parciales. En estas condiciones, la
4Existe controversia en el nombre asociado a esta nueva versión del ciclo y en muchas
ocasiones recibe la denominación de ciclo Miller. Sin embargo, en este trabajo y para evitar
confusiones se ha preferido mantener la denominación de ciclo Atkinson, reservando el
nombre de ciclo Miller para el aquél que se describirá más adelante.




















(b) Ciclo Atkinson retrasando el IVC
Figura 2.3. Descripción del ciclo Atkinson.
regulación cuantitativa de la carga se consigue precisamente adelantando o
retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión sin estrangular el
flujo de aire que circula por el colector de admisión mediante una válvula
de mariposa convencional. Son numerosos los resultados que han demostrado
la efectividad de esta estrategia para reducir drásticamente las pérdidas
por bombeo y mejorar el rendimiento térmico de este tipo de motores en
condiciones de carga parcial [33–35]. En cualquier caso, sustituir el ciclo Otto
por un ciclo Atkinson adelantando o retrasando el ángulo de cierre de las
válvulas de admisión en motores tipo MEP implica una reducción de la masa
de aire/combustible atrapada en el interior del cilindro y con ello se reduce
obligatoriamente la potencia espećıfica entregada por el motor.
Por el contrario, al implementar un ciclo Atkinson en motores Diesel
únicamente se reduce la masa de gas atrapada en el cilindro mientras que
la cantidad de combustible inyectado puede mantenerse constante dentro de
unos ĺımites razonables de dosado relativo. Aśı pues, si se mantiene la masa
de combustible inyectado por ciclo constante las diferencias en términos de
potencia espećıfica entre el ciclo Diesel original y el ciclo Atkinson van a
depender principalmente de la modificaciones introducidas en los procesos de
compresión y expansión, en el proceso de combustión y en el lazo de bombeo
que involucra el comportamiento del turbogrupo si lo hubiera.
En relación con el proceso de combustión y la formación de contaminantes
en motores Diesel, adelantar o retrasar el ángulo de cierre de las válvulas de
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admisión para implementar un ciclo Atkinson produce diferentes efectos sobre
las condiciones termodinámicas del gas atrapado en el cilindro tras el proceso
de compresión. En primera instancia la reducción de la masa admitida implica
una menor densidad, mientras que la reducción de la relación de compresión
efectiva del motor da como resultado un decremento tanto de la presión como
de la temperatura del gas. En el caṕıtulo 3 se describe como estas condiciones
termodinámicas del gas determinan en gran medida las caracteŕısticas del
proceso de mezcla del chorro y su posterior combustión en motores Diesel5.
En términos de emisiones contaminantes y rendimiento térmico, en el
estudio teórico realizado por Parvate-Patil et al. [36] mediante un modelo
de acción de ondas aplicado a un motor Diesel monociĺındrico se indica
expĺıcitamente que la formación de óxidos de nitrógeno disminuye debido a
la reducción en la temperatura del gas atrapado en el cilindro, aunque no se
hace mención alguna sobre lo que ocurre con la formación de part́ıculas ni con
el rendimiento del motor. Lancefieldet al. [37], tras modelar un motor Diesel
policiĺındrico equipado con turbogrupo, observan una reducción en el consumo
espećıfico de combustible de alrededor de un 2 % en el caso de adelantar el
cierre de las válvulas de admisión y de un 1 % retrasando dicho ángulo. Sin
embargo, los autores no modifican la ley de liberación de calor al modelar las
condiciones correspondientes al ciclo Atkinson y por ello es dif́ıcil valorar estos
resultados, además no identifican si este comportamiento se debe únicamente
a las variaciones del punto de operación del turbogrupo. Finalmente tampoco
aportan información sobre la evolución de las emisiones contaminantes.
Riesco [38] presenta resultados experimentales aplicando el ciclo Atkinson
en un motor Diesel monociĺındrico operando en baja carga donde se observa
una reducción simultánea de las emisiones de óxidos de nitrógeno y holĺın,
junto con un incremento del consumo espećıfico de combustible. En este caso
se produce un cambio en la tipoloǵıa del proceso de combustión al implementar
el ciclo Atkinson, puesto que la reducción de temperatura del gas se traduce
en un incremento del tiempo de retraso y finalmente de la fase de combustión
en premezcla, lo que justifica la reducción observada en las emisiones de
holĺın. Este comportamiento no es extrapolable a condiciones de combustión
Diesel convencional controlada fundamentalmente por mezcla. Lombard y Le
Forrestier [39] realizan un estudio similar en este caso en un motor Diesel
policiĺındrico equipado con turbogrupo obteniendo resultados ciertamente
muy semejantes, pero también influenciados por el cambio de tipoloǵıa de
combustión y adicionalmente por el comportamiento del turbogrupo.
5También ocurre lo mismo en motores tipo MEP, aunque no se va a profundizar en ello
puesto que este trabajo de investigación está orientado a motores Diesel.
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Para evitar la reducción de la potencia espećıfica en motores tipo MEP,
en la década de 1950 Miller [40, 41] propuso incrementar la presión de
sobrealimentación (y por supuesto la de escape en el caso de motores equipados
con turbogrupo) con el objeto de recuperar la masa atrapada en el cilindro.
Este ciclo termodinámico recibe el nombre de ciclo Miller y en el caso de
motores Diesel permite recuperar el dosado relativo del motor original y
también la densidad en cámara, siendo ambos parámetros fundamentales
para el desarrollo del proceso de combustión. La figura 2.4(a) muestra un
esquema de un ciclo Miller implementado adelantando el cierre de las válvulas
de admisión, mientras que en la figura 2.4(b) se ha implementado este
ciclo retrasando dicho cierre. Como se observa en ambos esquemas, una vez
recuperado el nivel original de densidad la menor relación de compresión
efectiva del motor da como resultado una reducción de la presión que éste
alcanza tras el proceso de compresión y, de acuerdo con la ecuación de los






















(b) Ciclo Miller retrasando el IVC
Figura 2.4. Descripción del ciclo Miller.
Millo et al. [42] indican que el ciclo Miller es un concepto conocido que
ha sido tradicionalmente implementado en diferentes tipos de motores con
el objetivo principal de incrementar la potencia del motor manteniendo las
solicitaciones térmicas y mecánicas dentro de unos ĺımites aceptables.
Sin embargo, su potencial para reducir las emisiones de óxidos de nitrógeno
ha renovado el interés en esta estrategia en la última década. Estos autores
realizan un estudio teórico de esta estrategia con un modelo de acción de
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ondas ajustado a un motor Diesel industrial policiĺındrico sobrealimentado en
dos etapas. En este estudio adelantan el cierre de las válvulas de admisión
e incrementan la presión de sobrealimentación hasta mantener constante la
presión en el punto muerto inferior en lugar de la masa atrapada en el cilindro,
que en este caso aumenta ligeramente. Pese a esta pequeña discrepancia
respecto a la definición de ciclo Miller aceptada en el presente trabajo, los
resultados son en gran medida comparables.
Puesto que los autores utilizan un modelo fenomenológico para reproducir
el comportamiento del proceso de combustión, no hacen ninguna referencia a
los efectos que se producen sobre éste. Por otra parte, los resultados obtenidos
confirman el potencial del ciclo Miller para disminuir las emisiones de óxidos
de nitrógeno hasta un 10 % con una ligera reducción del consumo espećıfico
de combustible de alrededor de un 2 %, mientras que las emisiones de holĺın
se mantienen constantes.
Tras observar la escasa literatura existente sobre la aplicación de los ciclos
Atkinson y Miller en motores Diesel, parece que los efectos sobre el proceso de
combustión no han sido todav́ıa bien caracterizados. En cuanto a la evolución
sobre las emisiones, existe cierto consenso sobre la reducción en óxidos de
nitrógeno debida fundamentalmente a la reducción de la temperatura durante
la combustión.
En relación con las emisiones de holĺın, éstas siguen siendo objeto de
estudio ya que generalmente en la mayoŕıa de las investigaciones prevalece
un enfoque teórico utilizando modelos fenomenológicos para identificar la
formación/destrucción del holĺın durante el proceso de combustión, cuya
precisión es en muchos casos discutible.
También existe cierta controversia sobre el potencial de estos ciclos para
incrementar el rendimiento térmico de los motores Diesel donde el potencial
de mejora asociado a la optimización del trabajo de bombeo es limitado. En
este sentido, generalmente se observa una ligera disminución del consumo de
combustible que se asume producida por la mayor relación de expansión frente
a la de compresión. Sin embargo en los resultados reportados en la literatura no
es posible atribuir únicamente a las modificaciones introducidas en el diagrama
indicador del motor, ya que existen efectos asociados al comportamiento del
turbogrupo o a las diferencias introducidas en el proceso de combustión.
32 2. Gestión de la distribución en motores Diesel
2.3. Otras estrategias con aplicación en motores
Diesel
De acuerdo nuevamente con la clasificación expuesta en la figura 2.1, la
disponibilidad de un sistema de gestión de la distribución del motor flexible
ofrece la posibilidad de introducir diversas estrategias que en principio son
de aplicación en motores Diesel. A diferencia de las estrategias comentadas
en el apartado anterior, el objetivo principal en este caso no es modificar
las caracteŕısticas del proceso de combustión, sino que en estas estrategias
están orientadas a optimizar otros procesos o sistemas del motor o bien
ciertas condiciones especiales de operación. En algunos casos, se produce cierta
interacción con el proceso de combustión y la emisión de contaminantes, que
se verán en cierta medida afectados.
Este tipo de estrategias no se encuentran por lo general ampliamente
documentadas y por ello se realiza una revisión fundamentalmente descriptiva
de las mismas resaltando sus caracteŕısticas principales junto con las ventajas
y los inconvenientes asociados.
2.3.1. Maximización del rendimiento volumétrico
Los sistemas de distribución variable altamente flexibles permiten
optimizar con gran precisión el diagrama de distribución en función del régimen
de giro y el grado de carga para maximizar el rendimiento volumétrico del
motor. A pesar de que esta estrategia es más adecuada para motores tipo
MEP cuyo intervalo de reǵımenes de giro es más amplio, también ofrece
beneficios en el caso de motores Diesel.
Existen ciertos estudios al respecto como los realizados por Lancefield et
al. [37] o Tai et al. [43]donde se confirma la posibilidad de aumentar la presión
media efectiva entregada por el motor y/o reducir el consumo espećıfico de
combustible mediante la aplicación de esta estrategia. Para ello, en ambos
casos se modifica el ángulo de cierre de las válvulas de admisión y el de
apertura de las válvulas de escape. Esto último es necesario ya que al
tratarse de motores sobrealimentados por turbogrupo, el comportamiento del
motor está fuertemente influenciado por el balance entre la enerǵıa utilizada
directamente en el cilindro y la recuperada en la turbina situada en el escape.
Los datos aportados por los anteriores autores indican una reducción en
el consumo espećıfico de combustible de alrededor de un 5 % en términos
generales, aunque en condiciones de operación más favorables de bajo régimen
y carga parcial parece que el beneficio que se puede obtener es mayor.
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2.3.2. Mejora del comportamiento durante el arranque en fŕıo
Existen fundamentalmente tres estrategias que permiten optimizar el
comportamiento del motor durante la etapa de arranque en fŕıo y el transitorio
hasta alcanzar las temperaturas de operación modificando el diagrama de
distribución.
De acuerdo con Sommeret al. [4], la primera de ellas consiste en introducir
IEGR para incrementar la temperatura en el interior del cilindro. En este
caso, las temperaturas más elevadas se alcanzan avanzando el cierre de las
válvulas de admisión hasta obtener un cruce negativo de válvulas. Según
confirman Peng et al. [44], con esta estrategia es posible favorecer el proceso
de autoignición del combustible y la estabilidad del proceso de combustión
durante la etapa de arranque en fŕıo. Por otra parte, la emisión de óxidos de
nitrógeno tiende a disminuir mientras que la de holĺın se incrementa.
Como indican Anca et al. [45], la segunda estrategia consiste en adelantar
el cierre de las válvulas de admisión hasta situarlo en el entorno del punto
muerto inferior, logrando aumentar de este modo la relación de compresión
volumétrica del motor y por lo tanto la presión y la temperatura alcanzadas en
el punto muerto superior. Fessler y Genova [46] han evaluado esta alternativa
(junto con la producción de IEGR y la desactivación de cilindros) observando
una disminución en las emisiones de CO y HC, junto con una reducción del
tiempo necesario para alcanzar las condiciones estacionarias.
La tercera y última de las estrategias propuesta en este caso por Kapus et
al. [1] consiste en retrasar la apertura de las válvulas de admisión y generar
un trabajo de bombeo adicional que finalmente se traduce en un incremento
de la temperatura al final de la etapa de compresión de entre 60 y 70 C. Sin
embargo este mismo efecto se puede conseguir de manera tecnológicamente
más sencilla con una válvula de mariposa situada en la admisión, por lo que
un sistema de distribución variable no es estrictamente necesario.
2.3.3. Gestión energética del turbogrupo (transitorios)
En un motor Diesel turboalimentado existe un acoplamiento energético
entre los cilindros y el turbogrupo, y precisamente de la optimización de este
acoplamiento energético depende principalmente el buen funcionamiento del
conjunto motor. Un parámetro importante para regular dicho acoplamiento es
precisamente el ángulo de apertura de las válvulas de escape.
Serrano [47] presenta un estudio teórico prospectivo mediante un modelo de
acción de ondas a partir del cual concluye que efectivamente el comportamiento
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del motor en transitorios de carga se ve influenciado por el ángulo de apertura
de la válvula de escape. Al adelantar la apertura del escape se dispone de
mayor contenido energético en los gases de escape que fluyen hacia la turbina
y además se reducen las pérdidas por bombeo debido a la disminución de la
etapa de escape inducido aunque por el contrario, aumenta la diferencia de
presiones entre el interior del cilindro y el colector de escape apareciendo más
fácilmente condiciones sónicas en la válvula con la pérdida energética asociada.
Posteriormente Benajes et al. [48], tras realizar un estudio similar afirman
que retrasando la apertura del escape es posible mejorar el comportamiento
del motor durante un transitorio de carga, aunque observan efectos negativos
sobre el valor máximo de la presión media efectiva entregada por el motor
al final del proceso. Para el motor en particular utilizado en este estudio, a
bajo régimen de giro se puede llegar a reducir el tiempo de duración de este
transitorio hasta un 11 %.
En otro trabajo, Benajes et al. [49] indican que la elevadas velocidades
de apertura y cierre de las válvulas que se alcanzan con sistemas de
distribución variable tipo camless donde el accionamiento es electrohidráulico
permite mejorar de forma importante las prestaciones de los motores Diesel
turboalimentados durante los transitorios de carga. Los autores justifican este
resultado atendiendo a la menor pérdida energética que experimenta el gas
a medida que se expulsa del cilindro a través de las válvulas de escape, que
implica directamente un incremento en la enerǵıa disponible en la turbina.
De forma adicional, los resultados de este trabajo de investigación muestran
beneficios similares para alta carga y condiciones estacionarias.
2.3.4. Desactivación de cilindros en cargas parciales
En un motor equipado con un sistema de distribución flexible y con un
número suficiente de cilindros (generalmente 6 o más), la desactivación de
cilindros es una estrategia que se puede implementar fácilmente anulando
tanto los eventos de apertura y cierre de las válvulas como la introducción
de combustible del cilindro objetivo. Mediante la desactivación de cilindros se
consigue que los cilindros activos operen con mayor presión media indicada
para una misma presión media efectiva total. El objetivo que se persigue con
esta estrategia difiere en función del tipo de motor sobre el que ésta se aplica.
Para el caso de motores tipo MEP con regulación cuantitativa del grado
de carga, el objetivo que se pretende conseguir mediante la desactivación
de cilindros es fundamentalmente la reducción en el consumo espećıfico de
combustible, ya que en este tipo de motores las pérdidas por bombeo aumentan
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a medida que se reduce el grado de carga debido al estrangulamiento de la
admisión por la válvula de mariposa. De acuerdo con Rebbert et al. [50]
mediante esta estrategia se reduce el nivel de estrangulamiento requerido en
la admisión, se mejora el proceso de combustión por ser las condiciones en
los cilindros activos más favorables y se reducen las pérdidas mecánicas al
eliminar el accionamiento de válvulas de los cilindros inactivos. Los resultados
presentados por Kreuteret al. [51] o por Leone y Pozar [52] confirman
experimentalmente el potencial de esta estrategia, que permite reducir el
consumo de combustible hasta un 20 % en condiciones de baja carga.
Para el caso de motores Diesel, la desconexión de cilindros ofrece diferentes
posibilidades. Fessler y Genova [46] afirman que aplicando esta estrategia
(junto con el avance del ángulo de cierre de las válvulas de admisión y la
introducción de IEGR) se reduce la duración del transitorio de arranque en
fŕıo y las emisiones de CO y HC durante este peŕıodo. Por otra parte, Leet et
al. [53] confirman la posibilidad de utilizar la desactivación de cilindros para
conseguir incrementar la temperatura de escape durante la etapa de arranque
el fŕıo (o en baja carga) y aśı conseguir la temperatura de conversión requerida
para el correcto funcionamiento de los catalizadores de oxidación.
2.3.5. Freno motor por descompresión
Según explican Fessler y Genova [46], en el caso de veh́ıculos equipados
con motores Diesel industriales resulta interesante utilizar el motor como
freno auxiliar para reducir el desgaste de los frenos durante los peŕıodos
en los que se requiere realizar frenadas continuas. Una estrategia con la
que se consiguen elevadas potencias de frenado en motores que disponen de
sistemas de accionamiento de válvulas flexibles consiste en descomprimir los
gases previamente comprimidos que se encuentran en el cilindro justo antes
de alcanzar el punto muerto superior. En este caso, la enerǵıa de frenado
está asociada con el trabajo de compresión realizado por el pistón para elevar
la enerǵıa interna (la temperatura) de los gases, por lo que el motor esta
sometido a importantes solicitaciones térmicas. Estos autores proponen tres
alternativas para producir el efecto de freno motor por descompresión.
La primera de ellas coincide con la propuesta por otros autores como Hu et
al. [54] o Meistrick et al. [10] y se corresponde con el método más simple.
En este caso se realiza una apertura adicional de las válvulas de escape que
permite la descompresión del gas justo antes de que se produzca la expansión
del mismo. De este modo, la enerǵıa introducida en forma de trabajo durante
la carrera de compresión no es recuperada durante la fase de expansión. De
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esta forma es posible generar una potencia de frenado de hasta el 80 % de la
potencia entregada por el motor en condiciones de combustión.
La segunda alternativa recibe el nombre de sistema combinado y ha sido
evaluada también por Hu et al. [55]. Se trata de aumentar la potencia de
frenado incrementando la presión al cierre de las válvulas de admisión. Esto
se consigue llenando el cilindro con gases procedentes del conducto de escape
que se encuentra a mayor presión que el de admisión, por ello en lugar de abrir
las válvulas de admisión, durante la etapa de admisión se abren las de escape.
Los resultados indican que es posible alcanzar de este modo una potencia de
frenado correspondiente a un 100 % de la potencia entregada por el motor en
condiciones de combustión.
La última alternativa consiste en realizar un ciclo de descompresión por
cada vuelta completa del cigüeñal, lo que implica pasar a un modo de
funcionamiento como motor de dos tiempos. En este caso, Fessler y Genova
[46] constatan como con una gestión óptima de la distribución se alcanzan
potencias de frenado por encima del 150 % de la potencia entregada por el
motor en condiciones de combustión. Esta aproximación ha sido investigada
por Yang [56] obteniendo resultados similares, con potencias de frenado
mayores a las alcanzadas con el motor operando en modo cuatro tiempos.
2.4. Śıntesis y conclusiones
En este caṕıtulo se ha realizado una revisión sobre el estado del arte
en relación con la aplicación de los sistemas de distribución variable en
motores Diesel con el objetivo de determinar cuales son las estrategias que
en principio resultan más prometedoras y que deberán focalizar los esfuerzos
de investigación en los próximos años.
Tras el análisis detallado de la literatura existente sobre el tema, parece que
las dos estrategias que podŕıan ser de aplicación en un futuro para modificar las
caracteŕısticas del proceso de combustión y/o la formación de contaminantes
en el ámbito de los motores Diesel son el EGR interno y la gestión del
ángulo de cierre de las válvulas de admisión para implementar ciclos Atkinson
o Miller. Mientras que el potencial del EGR interno ha sido investigado
con suficiente nivel de detalle como para que exista un acuerdo general
en la comunidad cient́ıfica sobre las ventajas innegables del EGR externo
convenientemente refrigerado, no ocurre lo mismo con los ciclos Atkinson y
Miller cuya documentación es mucho más escasa y en muchos casos ambigua.
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No obstante, este análisis bibliográfico detallado confirma la posibilidad
de controlar las condiciones termodinámicas del gas atrapado en el cilindro
mediante la implementación de ciclos Atkinson y Miller. Por otra parte,
se intuye de forma mucho menos evidente su potencial para condicionar la
evolución del proceso de combustión y controlar la formación de contaminantes
y el rendimiento térmico del motor, aunque no es posible delimitar por medio
de la literatura este potencial con suficiente grado de definición. Otro tema
de fuerte controversia es la capacidad de estos ciclos para incrementar el
rendimiento térmico del motor, ya que la relación de expansión es mayor que
la de compresión y en principio esto debeŕıa resultar en un diagrama indicador
más favorable. Sin embargo, los resultados encontrados en la bibliograf́ıa a este
respecto no son de ningún modo concluyentes, siendo actualmente un aspecto
atractivo desde el punto de vista investigador.
Precisamente por estos motivos se ha planteado la presente tesis doctoral,
que pretende dar un paso más en dirección a determinar los ĺımites de ambas
estrategias junto con las ventajas e inconvenientes de su aplicación en motores
Diesel a partir de un análisis profundo conjugando convenientemente aspectos
teóricos y experimentales. Antes de abordar los objetivos planteados para este
trabajo, se dedica el caṕıtulo 3 a describir la relación entre las condiciones
termodinámicas del gas atrapado en el cilindro y el proceso de combustión
Diesel convencional, considerando bajo esta denominación global los diferentes
procesos de formación de la mezcla, combustión y formación/destrucción de
contaminantes.
Sorprende finalmente el hecho de que la mayoŕıa de estrategias basadas
en la gestión de la distribución de un motor Diesel no tienen como objetivo
fundamental optimizar, o más bien ni siquiera a modificar, el proceso de
combustión sino que pretenden actuar sobre otros sistemas del motor como
el turbogrupo o los dispositivos de post-tratamiento. El desarrollo actual y
futuro de estas estrategias consiste básicamente en su optimización más que
en la comprensión de fenómenos, y por ello tienen un carácter fuertemente
tecnológico mientras que cient́ıficamente su interés es limitado.
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de Máquinas y Motores Térmicos, 1998.
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3.1. Introducción
En este caṕıtulo se describe el estado actual del conocimiento en relación
con el proceso de combustión convencional en motores Diesel de inyección
directa. Citando a Primo Yúfera [1], para reafirmarse en un objetivo de
investigación y hacer el plan de trabajo es necesario conocer lo que otros
investigadores han publicado sobre el problema, es decir, ponerse al d́ıa en
el estado de la cuestión. Aśı pues, el principal objetivo de este caṕıtulo
es contextualizar esta tesis doctoral en el ámbito de la investigación de
la fenomenoloǵıa asociada al proceso de combustión y la formación de
contaminantes en motores Diesel y sentar las bases que permitirán alcanzar
los objetivos expuestos en el caṕıtulo 1.
La dificultad que supone el estudio del proceso de combustión Diesel queda
resumida perfectamente por Dec [2] cuando afirma que la combustión Diesel
es un proceso complejo, turbulento, tridimensional y multifase que ocurre en
un entorno de alta temperatura y alta densidad. Sin embargo, actualmente las
caracteŕısticas generales del proceso de combustión Diesel son bien conocidas,
y es posible encontrar una descripción de las mismas en la bibliograf́ıa clásica
sobre MCIA [3].
Aśı pues, la principal caracteŕıstica del proceso de combustión Diesel es su
configuración estructural esencialmente heterogénea, que condiciona
en gran medida sus propiedades. De forma esquemática y como aproximación
general antes de describir la fenomenoloǵıa en detalle, el combustible se inyecta
en el interior del cilindro (en el entorno del PMS) en estado ĺıquido y a gran
velocidad. Ya en el interior del cilindro el combustible penetra radialmente
y sigue un proceso de atomización, evaporación y mezcla con el comburente
(generalmente aire o una mezcla de aire diluido con gases recirculados del
escape) cuya finalidad es alcanzar los ĺımites de inflamabilidad para reaccionar
qúımicamente de forma exotérmica liberando la enerǵıa qúımica disponible
en forma de calor. Además, durante el tiempo en que se desarrollan estos
procesos se dan las condiciones necesarias para la formación de contaminantes,
especialmente NOx y part́ıculas.
Precisamente el carácter heterogéneo de la combustión Diesel implica
la existencia de diferentes gradientes espaciales en el interior del cilindro
durante la totalidad del proceso. Existen tres gradientes de especial relevancia
por su relación con el control del proceso de combustión y la formación
de contaminantes que son el gradiente de composición, el gradiente de
temperatura y el gradiente de densidad, mientras que la presión en el interior
del cilindro se puede considerar como homogénea en cada instante.
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No obstante, la existencia de estos gradientes obliga a describir el proceso
de combustión Diesel no únicamente desde un enfoque temporal (como
una sucesión cronológica de procesos), sino que es necesario completar esta
caracterización mediante un enfoque espacial (estructura morfológica), que
requiere el planteamiento de un modelo conceptual.
Considerando que los procesos de inyección y combustión en un motor
Diesel de inyección directa están muy relacionados entre śı, este caṕıtulo se
estructura introduciendo inicialmente una descripción del proceso de inyección
donde se detallan las caracteŕısticas principales del chorro Diesel y la formación
de la mezcla aire1/combustible. Posteriormente se describe el proceso de
combustión desde un punto de vista temporal y se identifican sus diferentes
fases, para finalmente plantear el modelo conceptual que proporciona una
descripción espacial del proceso de combustión Diesel y que permite establecer
su relación con la producción de contaminantes.
Como se ha descrito previamente en el caṕıtulo 2, la implementación de
los ciclos Atkinson y Miller permite modificar las condiciones termodinámicas
(densidad y temperatura) del gas contenido en el interior del cilindro y que
constituye el ambiente sobre el que el proceso de combustión se va a desarrollar.
De este modo, durante el presente caṕıtulo se dedica una especial atención
a describir la influencia de estas condiciones termodinámicas del gas sobre
los diferentes procesos que acontecen durante la evolución del proceso de
inyección-combustión Diesel.
3.2. El proceso de inyección y formación de la
mezcla
Desde el instante en el que comienza el proceso de inyección, se
desencadenan una serie de fenómenos que dan lugar a la formación de la mezcla
entre el chorro de combustible y el aire ambiente. El proceso de formación
de la mezcla ha sido ampliamente estudiado de forma tanto teórica como
experimental, existiendo múltiples aproximaciones al problema que difieren en
su nivel de proximidad con las condiciones que realmente existen en el interior
de la cámara de combustión de un motor y por lo tanto en su complejidad.
Cabe destacar los trabajos de Ruiz [4] o López [5], quienes plantean la analoǵıa
1En la actualidad, los motores Diesel rara vez operan utilizando como comburente
únicamente aire atmosférico, sino que la dilución de éste con gases recirculados del escape
es una práctica común. Por ello, en este caṕıtulo se generaliza en ocasiones el término aire y
se aplica al comburente presente en el interior de la cámara de combustión.
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entre el proceso de mezcla de un chorro Diesel y uno gaseoso en condiciones
no evaporativas y no reactivas. Garćıa [6] va un paso más allá y extiende esta
analoǵıa a chorros Diesel en condiciones evaporativas y reactivas.
En el peŕıodo de tiempo comprendido entre el inicio de inyección y el inicio
de combustión2 este proceso de mezcla está dominado por fenómenos f́ısicos
siendo los qúımicos mucho menos relevantes y por ello se puede asimilar al que
se desarrolla en el caso de chorros inyectados en atmósferas inertes3, aunque
evidentemente no se puede asumir chorro isodenso y es interesante considerar
el fenómeno de la evaporación.
Por otro lado, la hipótesis de chorro no reactivo pierde validez en el
momento en el que la liberación de calor asociada al proceso de combustión
modifica de forma relevante las condiciones termodinámicas en el seno del
chorro, aunque en cierta forma existe una relación de escalado entre el proceso
de mezcla de un chorro en condiciones inertes y reactivas [6].
3.2.1. Consideraciones previas
Cronológicamente, el primer fenómeno que tiene lugar una vez el
combustible abandona la tobera y penetra en el seno del gas ambiente es la
atomización de la vena ĺıquida. A partir de cierto instante llamado tiempo de
rotura y de una determinada distancia axial desde el orificio de la tobera
conocida como longitud intacta o de rotura, se transforma dicha vena en
una colección de gotas de tamaño relacionado con el diámetro del orificio
y la velocidad local de las mismas. Tras este proceso de desintegración (del
inglés breakup) primaria de la vena ĺıquida, estas gotas pueden continuar
disgregándose y reduciendo su diámetro (desintegración secundaria) o puede
ocurrir que algunas de ellas choquen entre śı aumentando el diámetro
(coalescencia), por lo que al final del proceso se obtiene una distribución de
tamaño de gotas más o menos heterogénea, aunque el tamaño medio sigue
estando relacionado con el diámetro de la tobera. El proceso de atomización
es importante puesto que favorece el proceso f́ısico de mezcla entre el gas
ambiente y el combustible (englobamiento y evaporación), ya que aumenta
fuertemente la superficie de contacto entre ambos.
2Este intervalo de tiempo se corresponde con la fase de retraso al autoencendido y se
describe en detalle en la siguiente sección.
3Cuando se introduzca el modelo conceptual del proceso de combustión Diesel se
mostrará como incluso después de iniciado el proceso de combustión existe una zona del
chorro que permanece prácticamente inalterada por la liberación de calor y en la que las
hipótesis de chorro inerte siguen siendo razonablemente válidas
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Según Lefebvre [7] y Reitz y Bracco [8], existen varios reǵımenes de
atomización dependiendo de la velocidad del chorro o, más concretamente, del
número de Reynolds. No obstante, los resultados experimentales presentados
por Arrègle et al. [9] muestran como debido a las elevadas velocidades con
las que los sistemas de inyección son capaces de introducir el combustible,
usualmente se puede considerar que el régimen de atomización en el que se
encuentra un chorro Diesel no evaporativo (y no reactivo) en condiciones
normales de funcionamiento es el denominado régimen de atomización
completa4.
Los fenómenos asociados al proceso de atomización del chorro en
condiciones de régimen de atomización completa son aún en parte descono-
cidos. Existen diferentes teoŕıas que consideran un conjunto de factores
relacionados con la turbulencia generada en el orificio del inyector [10, 11],
las inestabilidades aerodinámicas en la superficie de contacto entre la vena
ĺıquida y el gas ambiente [10, 12], la presencia de cavitación en el interior de
la tobera [13, 14] y la relajación del perfil de velocidades a la salida de la
tobera [10, 11]. Sin embargo, atendiendo a la revisión bibliográfica realizada
por Correas [15], existe cierto consenso en que la relación entre la densidad del
combustible y la del aire ambiente es el parámetro que controla este proceso,
aunque no existe acuerdo entre los diferentes autores sobre su influencia en
términos cuantitativos.
En este sentido, a pesar de que los fenómenos relacionados con la
atomización son sumamente complejos5 y de que la densidad ambiente es un
parámetro importante para éstos, de acuerdo con Smallwood y Gülder [20]
la longitud intacta es siempre muy reducida (de 1 a 3 diámetros de orificio)
o incluso puede no existir [17], mientras que el tamaño medio de las gotas
es también extremadamente pequeño (según los resultados presentados por
Soare [21] este diámetro es del orden de 20 a 30 m). Considerando argumentos
similares a los aqúı expuestos, Garćıa [6] concluye que estas circunstancias
simplifican el comportamiento del chorro Diesel y lo asemejan al de un chorro
de gas, con lo que la influencia del proceso de atomización sobre el posterior
proceso de combustión parece que es limitada, aunque esta aproximación pierde
4En el inicio y final de la etapa de inyección, cuando la velocidad de inyección es pequeña,
es posible que el chorro no se encuentre eventualmente dentro del régimen de atomización
completa.
5El estudio experimental de la atomización de chorros Diesel plantea serias dificultades
debido a los cortos tiempos y longitudes caracteŕısticas del proceso, sin embargo cabe destacar
los resultados experimentales sobre la estructura del chorro en las proximidades de la tobera
obtenidos en el Argonne National Laboratory [16–19]. La técnica utilizada para ello se basa
en radiografiar el chorro utilizando un haz de rayos X capaz de atravesar incluso la zona del
chorro de alta densidad cercana a la tobera sin dispersarse.
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validez a medida que aumenta el diámetro del orificio o disminuye la presión
de inyección.
Una vez atomizado el chorro, el siguiente proceso que acontece es el de
evaporación de las gotas previamente generadas a medida que éstas se mezclan
con el gas ambiente que se encuentra a elevada temperatura. Precisamente el
intercambio energético con el gas englobado a elevada temperatura junto con
la difusión térmica y másica en la interfase entre la gota y el gas son los
dos fenómenos que controlan este fenómeno de evaporación. Sin embargo,
en el contexto del proceso de combustión Diesel, los procesos de difusión
son más rápidos que los de mezcla y por lo tanto el proceso de evaporación
está controlado fundamentalmente por mezcla [22, 23]. Este resultado asegura
que el proceso de evaporación no establece diferencias importantes entre el
chorro Diesel y uno análogo gaseoso, ya que se puede reducir a un problema
global de mezcla entre el combustible y el gas ambiente. En consecuencia,
las condiciones locales en el interior del chorro dependen de la tasa global de
mezcla entre combustible y aire, al igual que ocurre entre el chorro gaseoso, y
no de los fenómenos locales que tienen lugar a nivel de gota.
Como conclusión y de acuerdo con la literatura, ni el fenómeno de
atomización ni el de evaporación impiden asemejar el comportamiento
del chorro Diesel al de un chorro gaseoso. Esta analoǵıa es la que
permitirá relacionar las caracteŕısticas tanto morfológicas como del proceso
de mezcla con las condiciones de contorno en las que evoluciona el chorro.
3.2.2. Caracteŕısticas morfológicas del chorro
En este apartado se va a caracterizar el comportamiento del chorro desde
un punto de vista macroscópico considerando para ello la penetración total y
el ángulo de chorro. El volumen del chorro también se considera usualmente
como un tercer parámetro morfológico del chorro, sin embargo se calcula
experimentalmente a partir de los dos anteriores. Aunque el volumen del chorro
está directamente relacionado con el englobamiento de aire, para evaluar la
calidad del proceso de mezcla se han preferido los parámetros recogidos en el
apartado siguiente.
Penetración total
Este parámetro se define como la distancia que recorre el chorro en el seno
del gas ambiente tomando como punto de referencia el frente del mismo. El
número de trabajos dedicados al estudio de la penetración del chorro libre es
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muy elevado. Ello es debido a que en los motores Diesel de inyección directa
es importante conocer este parámetro para saber cuando tendŕıa lugar el
impacto del chorro con las paredes de la cámara, factor que influye en mayor
o menor medida en el desarrollo del proceso de combustión y la formación de
contaminantes.
Existen un gran número de regresiones para la penetración (en función
del tiempo) del chorro ĺıquido atomizado en condiciones no evaporativas que
presentan prácticamente la misma estructura, entre las más destacables se
pueden encontrar las clásicas propuestas por Wakuri et al. [24] o Hiroyasu y
Arai [25]. En estas correlaciones se observa la dependencia de la penetración
con la diferencia entre la presión de inyección y la presión de descarga, las
caracteŕısticas de la tobera (diámetro del orificio y coeficiente de descarga),
la relación de densidades entre el gas ambiente y el combustible, el ángulo de
chorro y por supuesto el tiempo.
Más recientemente, Desantes et al. [26] estudian la evolución temporal de
la penetración total de un chorro no evaporativo y, al igual que Hiroyasu y
Arai [25], identifican dos etapas en dicha evolución. Inicialmente la penetración
está relacionada linealmente con el tiempo hasta un determinado instante
denominado por los autores como tiempo de transición a partir del cual la
penetración pasa a depender de la ráız cuadrada del tiempo. Estos autores
relacionan el tiempo de transición con la duración de la etapa transitoria
inicial de la tasa de inyección, hasta que ésta alcanza condiciones estacionarias
y permanece constante.
Para evaluar la relación entre las condiciones de contorno y la penetración
total de un chorro no evaporativo, Payri et al. [27] proponen una correlación
experimental para tiempos menores al tiempo de transición, mientras que
Desantes et al. [26] plantean otra correlación aplicable una vez superado
este tiempo de transición. Ambas expresiones se recogen en 3.1 de forma
conjunta, ya particulizadas para un combustible concreto y considerando unas
condiciones de inyección y unas caracteŕısticas geométricas e hidráulicas del
inyector determinadas.
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(3.1)
Desantes et al. [28] deducen y validan experimentalmente la ley de escalado
que se muestra en la expresión 3.2 para la penetración total de un chorro
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Diesel no evaporativo una vez superado el tiempo de transición a partir en la
analoǵıa entre éste y un chorro gaseoso. Para ello consideran la conservación
del flujo de cantidad de movimiento 9Mo en dirección axial a lo largo de las
diferentes secciones transversales del chorro, aśı como condiciones de contorno
constantes.










El flujo de cantidad de movimiento a la salida del orificio recoge la
influencia de las condiciones de inyección, de las caracteŕısticas geométricas
e hidráulicas del inyector y del combustible inyectado. Si todas estas
condiciones permanecen constantes, el flujo de cantidad de movimiento es
también constante y esta expresión se simplifica, quedando la expresión 3.3.
Comparando esta expresión teórica con la relación experimental 3.1 obtenida
para tiempos mayores que el tiempo de transición se observa una gran similitud
en los diferentes exponentes.








En estas relaciones, la temperatura del gas ambiente no aparece ya que se
han deducido considerando condiciones isotermas, mientras que la densidad
del gas es un parámetro controlante cuyo efecto se puede evaluar a partir del
valor del exponente que lo acompaña, en este caso 0.25g (teórico) o 
0.268
g
(experimental). Cuanto más alta es la densidad de esta mezcla más se ralentiza
la progresión a través del chorro de los nuevos paquetes de combustible
inyectados, frenando aśı la penetración del frente del chorro.
En el caso de un chorro Diesel evaporativo, Naber y Siebers [29] encuentran
que la vaporización puede reducir la penetración del chorro Diesel hasta
un 20 % en relación con el chorro no evaporativo, aunque esta diferencia
entre condiciones evaporativas y no evaporativas se reduce a medida que se
incrementa la densidad del gas ambiente. Según los autores, esta reducción de
la penetración en condiciones evaporativas se debe básicamente a un aumento
en la densidad de la mezcla del gas ambiente y vapor de combustible en el seno
del chorro, ya que éste se enfŕıa a causa de la evaporación de combustible.
Sin embargo, de acuerdo con los resultados presentados por Payri et al. [30],
en condiciones evaporativas la analoǵıa con un chorro gaseoso turbulento sigue
siendo razonable para predecir la penetración de la fase vapor del chorro, por
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lo que las relaciones de dependencia establecidas en la ecuación 3.2 siguen
siendo válidas.
Cabe comentar que en condiciones reactivas debe existir un incremento en
la penetración del chorro debido fundamentalmente a la liberación de calor
que provoca una disminución drástica de la densidad en el seno del mismo.
Sin embargo existe cierta controversia acerca de cómo se escala la penetración
del chorro entre un caso inerte y uno reactivo, siendo un tema en en el que se
está trabajando actualmente. No obstante, se asume que la relación dada por
la ecuación 3.3 permite evaluar al menos cualitativamente la influencia de la
densidad del gas ambiente sobre la penetración total de un chorro Diesel.
Como consideración final, la temperatura del gas ambiente puede afectar
de forma indirecta a la penetración total en el caso de chorro evaporativo
o reactivo a través de la variación de densidad asociada a la diferencia de
temperaturas en el seno del chorro.
Ángulo de chorro
El ángulo de chorro es otro parámetro caracteŕıstico importante desde el
punto de vista de la mezcla entre el aire y el combustible. Este ángulo vaŕıa en
función de la geometŕıa del inyector y las condiciones de inyección, aśı como
de las propiedades del combustible y las condiciones ambientales donde se
inyecta. Estas dependencias introducen una diferencia esencial entre el chorro
gaseoso turbulento y el chorro Diesel, ya que en el primero este ángulo no
depende de las condiciones de contorno mientras que en el segundo el ángulo
de chorro está ı́ntimamente relacionado con el proceso de atomización [25].
Naber y Siebers [29] realizan una extensa revisión bibliográfica sobre la
relación que diferentes autores han encontrado entre el ángulo de chorro y las
condiciones de operación en el caso de chorros no evaporativos. En esta revisión
los autores coinciden en afirmar que para elevadas presiones de inyección y
considerando un único combustible, el ángulo de chorro depende básicamente
de los parámetros geométricos del orificio de la tobera (no sólo del diámetro)
y de la relación de densidades entre el gas ambiente y el combustible. Además,
las diferentes correlaciones encontradas en la literatura para la tangente del
semiángulo del chorro asocian un exponente para la relación de densidades
que vaŕıa entre 0.2 y 0.5.
De acuerdo con sus resultados experimentales, los autores proponen
finalmente una relación como la que se muestra en la expresión 3.4, donde
el exponente para esta relación de densidades es de 0.19. Este valor es muy
52 3. El proceso de combustión en motores Diesel de inyección directa















Por su parte, Arrègle et al. [33] relacionan también la tangente del
semiángulo de chorro con la densidad del gas ambiente obteniendo un
exponente ligeramente mayor e igual a 0.335. Estos autores argumentan que
este exponente concuerda con el valor experimental encontrado previamente
por Ruiz y Chigier [34].
Si bien parece que en condiciones evaporativas existe un fenómeno de
contracción del ángulo de chorro similar al descrito para la penetración [29],
en general se puede asumir que la densidad del gas ambiente es un parámetro
controlante tanto en condiciones no evaporativas como evaporativas, cuya
influencia se puede cuantificar por medio del valor del exponente que acompaña
a la relación de densidades asumiendo una densidad constante para el
combustible.
En el caso de chorros reactivos, recientemente Pickett et al. [35] han
obtenido confirmación experimental del incremento del ángulo de apertura
del chorro que se produce debido a la liberación de calor asociada al proceso
de combustión. Según Desantes et al. [36] parece que el factor de escalado
entre el ángulo de chorro inerte y reactivo se puede obtener considerando
que la reducción de la densidad debida a la liberación de calor produce una
expansión radial en el seno del chorro. No obstante, al igual que en el caso de la
penetración, el comportamiento del ángulo de chorro en condiciones reactivas
todav́ıa no es bien conocido y actualmente es un tema objeto de estudio.
De cualquier forma, como se discute en el apartado dedicado a describir
la longitud de lift-off o levantamiento de llama, es más importante conocer
el ángulo de chorro en condiciones inertes. Por ello, se considera razonable
considerar un efecto moderado de la densidad del gas ambiente sobre el
ángulo de chorro, mientras que el efecto de la temperatura del gas ambiente
se considera despreciable en inerte y poco relevante en reactivo.
3.2.3. Estimadores del proceso de mezcla
A partir de este momento se va a asumir ya de forma sistemática la analoǵıa
entre un chorro Diesel y uno gaseoso turbulento ya que, de esta manera, es
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posible relacionar ciertos estimadores caracteŕısticos del proceso de mezcla del
chorro Diesel con las condiciones de contorno sobre las que éste evoluciona.
Tradicionalmente se atribuye Spalding [37] el desarrollo de la teoŕıa básica
de los chorros gaseosos estacionarios isodensos, isotermos y no reactivos en
régimen laminar a partir de la resolución anaĺıtica de las ecuaciones de
conservación de masa, cantidad de movimiento en dirección axial y especie
combustible (obviamente en estado gaseoso) e introduciendo una serie de
hipótesis para simplificar el problema. Esta teoŕıa se considera válida para
chorros estacionarios en régimen turbulento considerando los coeficientes de
viscosidad cinemática y difusividad másica efectivos.
Las ecuaciones 3.5 y 3.6 muestran la soluciones para la velocidad ucl y la
concentración de combustible Yf,cl en el eje del chorro, siendo ambas válidas
a partir de cierta distancia axial aguas abajo del orificio de la tobera una vez









Estas ecuaciones se pueden adaptar para considerar el caso de chorro
no isodenso utilizando el concepto de diámetro equivalente eq introducido
por Ricou y Spalding [38], con lo que se obtienen de forma directa las

















Precisamente estas relaciones son el punto de partida para derivar los
estimadores del proceso de mezcla que se presentan a continuación.
Longitud y tiempo caracteŕısticos de mezcla
A partir de la ecuación 3.8 y considerando que la concentración de
combustible caracteŕıstica para el proceso de mezcla en condiciones inertes es la
estequiométrica Yf,st puesto que ésta define la posición de la superficie en la que
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se supone que se desarrolla el proceso de combustión, Fenollosa [39] establece







tanp{2q  0.5g  Yf,st

o
tanp{2q  0.5g  YO2,g
(3.9)
Se asume en estas expresiones un combustible determinado, por lo que
la densidad de éste no aparece en la relación de proporcionalidad cuando se
aplica la definición de diámetro equivalente. También se acepta como segunda
hipótesis que la relación aire/combustible estequiométrica para un combustible
Diesel convencional es razonablemente mayor que la unidad, lo que permite
sustituir la concentración de combustible Yf,st por la concentración de ox́ıgeno
en el gas ambiente YO2,g.
A partir de esta longitud de mezcla, los autores establecen la relación 3.10
que determina el tiempo caracteŕıstico de mezcla tmix que necesita una
part́ıcula de combustible para recorrer dicha longitud entre la salida del orificio
de la tobera y la posición axial donde se localiza la superficie estequiométrica.
tmix 9
o




Ambas ecuaciones evidencian la escasa influencia de la temperatura del
gas ambiente sobre el proceso de mezcla en condiciones inertes. En el caso
de la densidad del gas, es evidente la importancia que ésta tiene sobre los
dos parámetros caracteŕısticos del proceso de mezcla, escalándose ambos con
0.5g . En cuanto a la concentración de ox́ıgeno, es un parámetro de gran
importancia tanto para la longitud como para el tiempo caracteŕıstico de
mezcla, especialmente para éste último como refleja su exponente cuadrático.
Tiempo aparente de combustión (ACT)
Es posible avanzar un paso más y adaptar el razonamiento realizado
previamente para considerar de forma al menos cualitativa el comportamiento
6En el desarrollo original propuesto por Fenollosa, la tangente del semiángulo de chorro
no aparece como tal y se integra en la constante de proporcionalidad, ya que el autor asume
que las variaciones de este parámetro son suficientemente pequeñas como para considerarse
despreciables. Sin embargo, en este caso se ha preferido mantener este término por ser
importante para razonamientos posteriores.
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del chorro Diesel en condiciones reactivas. En este sentido, Han y Mungal [40]
han observado como al comparar chorros turbulentos en condiciones reactivas y
no reactivas, aparece un efecto de reducción en el englobamiento de gas debido
al calor liberado por el proceso de combustión. Estos autores proponen que esta
reducción en el englobamiento es proporcional a la ráız cuadrada de la relación
de densidades entre los gases sin quemar y quemados pg,sq{g,qq
0.5. Aplicando
la ecuación de los gases perfectos y considerando presión constante junto con
el mismo peso molecular para los gases quemados y sin quemar, la relación de
densidades anterior se puede aproximar por la relación de temperaturas entre
los gases quemados y sin quemar pTg,q{Tg,sqq
0.5.
Este resultado ha sido recogido por Fenollosa [39] y Arrègle et al.
[41, 42], quienes plantean la expresión 3.11 para escalar el tiempo aparente
de combustión (ACT) asumiendo que la temperatura de los gases quemados
depende fundamentalmente de la concentración de ox́ıgeno.
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Esta relación de proporcionalidad es formalmente igual a la obtenida para
el caso inerte, si bien el efecto de la liberación de calor sobre el proceso de
mezcla se puede observar en el exponente que acompaña a la concentración de
ox́ıgeno, que se reduce de 2 a 0.5. En consecuencia, el efecto de la densidad
del gas puede considerarse similar al estimado para el caso inerte, si bien la
temperatura del gas puede tener un ligero efecto al modificar la relación entre
la temperatura de los gases quemados y sin quemar.
Puesto que éste va a ser un parámetro muy utilizado durante el análisis de
los resultados, se generaliza para condiciones de contorno que evolucionan con
el tiempo en el apartado dedicado a herramientas teóricas dentro del caṕıtulo 4.
Longitud ĺıquida máxima
Como se ha indicado previamente, en las condiciones que se alcanzan
actualmente en los motores Diesel el proceso de evaporación está controlado
por la mezcla entre el gas ambiente y el combustible. Según la revisión
sobre diferentes estudios de corte experimental presentada por Siebers
[22], numerosas investigaciones han confirmado como durante el transitorio
correspondiente al inicio del proceso de inyección el combustible en fase ĺıquida
coincide con el frente del chorro. Esta distancia de penetración de la fase ĺıquida
se denomina longitud ĺıquida.
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Sin embargo, numerosos resultados experimentales como los presentados
por Bruneaux [43] o más recientemente por F. Payri et al. [30] y R. Payri et
al. [44] han confirmado como tras un determinado periodo de tiempo el frente
del chorro sigue penetrando mientras que la distancia axial en la que el
combustible en estado ĺıquido desaparece totalmente permanece prácticamente
constante, permitiendo definir el concepto de longitud ĺıquida máxima, que es
del orden de 100 diámetros de tobera.
En la literatura existen multitud de estudios de tipo teórico-experimental
encaminados a determinar la relación entre la longitud ĺıquida máxima y las
condiciones de contorno con las que se desarrolla el chorro. Basándose en la
hipótesis de evaporación controlada por mezcla, Siebers [23] obtiene una ley
de escalado para esta longitud ĺıquida máxima aplicando la analoǵıa entre el
chorro Diesel y el gaseoso, asumiendo que dicha longitud se alcanza en el punto
a lo largo del eje en el que la entalṕıa englobada por el chorro es suficiente
como para evaporar todo el combustible.
Siguiendo un razonamiento similar, Desantes et al. [45] proponen una ley
de escalado introduciendo en la expresión 3.8 la concentración de combustible
en el eje para la que el gas englobado es suficiente como para evaporar todo
el combustible Yf,evap, y posteriormente asumiendo la correlación para Yf,evap






De esta forma finalmente se obtiene la ley de escalado para la longitud









A partir de esta expresión se observa que la influencia de la densidad del
gas ambiente sobre la longitud ĺıquida máxima es ligeramente mayor que sobre
la longitud caracteŕıstica de mezcla (0.645 frente a 0.5). Es fácil identificar
también la gran importancia que tiene la temperatura del gas ambiente sobre
la longitud ĺıquida, aunque esta influencia está relacionada fundamentalmente
con las propiedades fisicoqúımicas del combustible ya que proviene de la
correlación para Yf,evap, y además este parámetro apenas afecta al proceso
de mezcla.
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3.3. Descripción del proceso de combustión
Uno de los parámetros más importantes en el análisis del proceso de
combustión Diesel es sin duda la tasa de liberación de calor (RoHR). Ésta
se obtiene a partir de la evolución instantánea de la presión en la cámara de
combustión mediante la aplicación de un modelo cerodimensional basado en el
primer principio de la termodinámica [46]. A partir de la tasa de liberación de
calor y la tasa de inyección de combustible es posible realizar una descripción
cronológica del proceso de combustión Diesel, tal y como se muestra en la
figura 3.1. En la esta figura quedan perfectamente definidas las diferentes fases
en las que se divide clásicamente el proceso de combustión Diesel [3, 47]:



































Figura 3.1. Fases del proceso de combustión Diesel definidas a partir de la tasa de
inyección y la tasa de liberación de calor.
Retraso al autoencendido. Esta primera fase comprende el peŕıodo de
tiempo entre el inicio de la inyección (SoI) y el inicio del proceso de
combustión (SoC). A partir del inicio de inyección, el combustible se
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mezcla con el aire gracias a una serie de fenómenos f́ısicos como son
la atomización de combustible ĺıquido, la evaporación del combustible
y el englobamiento de aire, que han sido previamente descritos en
el apartado 3.2. Además, pese a que apenas se observa liberación de
enerǵıa, la existencia de una atmósfera reactiva dentro de la cámara
de combustión provoca la generación de prerreacciones qúımicas que
culminan con el encendido generalizado de la mezcla, que se detecta por
un súbito incremento en la tasa de liberación de calor.
Combustión premezclada. Inmediatamente después del inicio del proceso
de combustión se produce la oxidación del combustible que se ha
mezclado durante el tiempo de retraso, pero que no se ha autoencendido
porque no ha alcanzado las condiciones qúımicas necesarias. En
esta etapa, la liberación de calor generalmente presenta un máximo
para luego descender hasta un mı́nimo relativo, donde se establece
convencionalmente el final de esta fase.
Combustión por difusión rápida. Esta fase comienza en el momento en
el que se consume la masa de aire y combustible mezclada durante la
fase de retraso, finalizando la fase de combustión premezclada. Como
muestra la figura 3.1, en esta fase coexisten los procesos de inyección
y de combustión, por lo tanto se siguen desarrollando los diferentes
procesos de atomización del chorro ĺıquido, evaporación, formación de
la mezcla aire/combustible, etc. . . No obstante, es posible asumir que
la tasa de liberación de calor se encuentra controlada principalmente
por el proceso de mezcla del combustible evaporado con el aire y que
la relación ox́ıgeno/combustible en la zona de reacción se encuentra en
torno a la estequiométrica [3, 48, 49]. Durante esta etapa el proceso de
mezcla aire/combustible está sustentado principalmente por la cantidad
de movimiento introducida por el chorro en la cámara de combustión.
Si la duración de la inyección es suficiente, la estructura de llama
se estabiliza llegando a alcanzar condiciones cuasiestacionarias, que se
mantienen hasta el momento en el que finaliza el proceso de inyección
(EoI).
Combustión por difusión lenta. Una vez finalizado el proceso de
inyección, cesa la introducción de cantidad de movimiento en la cámara
de combustión y el proceso de formación de la mezcla aire/combustible
se deteriora dando como resultado un decremento progresivo de la tasa
de liberación de calor hasta que finaliza el proceso de combustión. En
esta fase la estructura de la llama pierde su carácter cuasiestacionario y
pasa a adoptar configuraciones mucho más aleatorias.
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En los apartados siguientes se detallan estas cuatro fases de forma
independiente manteniendo la secuencia temporal de procesos y resaltando
las caracteŕısticas más importantes de cada una de ellas.
3.3.1. Fase de retraso
Tras comenzar el proceso de inyección, durante esta fase de retraso7 se
suceden el conjunto de procesos f́ısicos y qúımicos que conducen a la ignición
del combustible en un proceso similar a una explosión térmica. El interés
y la complejidad asociadas al estudio del autoencendido de chorros queda
perfectamente resumida por Aggarwal [50], quien tras realizar una extensa
revisión bibliográfica sobre el tema indica que la ignición de chorros representa
un fenómeno clásico que es rico en procesos fundamentales relacionados con
la cinética qúımica (en condiciones de baja y alta temperatura), mecánica de
fluidos, cambio de fase y fenómenos de transporte en flujos bifásicos.
Convencionalmente el instante de autoencendido entendido como el inicio
del proceso de liberación de calor por parte del combustible se ha relacionado
principalmente con el momento en el que se detecta un incremento en la presión
o la temperatura causado por el proceso de combustión, o como el punto en
que la tasa de liberación de calor comienza a crecer o se hace positiva, o
bien cuando se observa la aparición de la llama visible que marca el inicio del
proceso de oxidación del holĺın.
Mediante la aplicación de técnicas ópticas avanzadas, Dec y Espey
[51] muestran que antes de que se observe efecto alguno en la presión o
la temperatura, o de que comience el proceso de oxidación de holĺın, se
detecta una emisión débil relacionada con un fenómeno que se ha dado en
llamar quimioluminiscencia. Los resultados obtenidos posteriormente por estos
autores [52] confirman que el autoencendido no es un fenómeno puntual en el
tiempo, sino que debe ser considerado como un proceso continuo que puede
ser estudiado no sólo en términos temporales (tiempo de duración del proceso
de ignición), sino también espacialmente (localización de la zona de ignición
en relación con el chorro).
De este modo, se presenta aqúı un resumen de la cadena de eventos
que acontecen durante el proceso continuo de autoencendido del combustible
propuesta por Higgins et al. [53], para posteriormente describir como afecta
la modificación de las condiciones termodinámicas del gas ambiente sobre el
7Tradicionalmente, esta fase también se conoce bajo el nombre de tiempo de retraso
aunque aqúı se prefiere la nomenclatura propuesta para explicitar que se trata de una de las
fases del proceso de combustión.
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fenómeno del autoencendido. Estos autores realizan una serie de experimentos
en una cámara de combustión de volumen constante combinando medidas
de presión, de luminosidad total con alta resolución temporal e imágenes
de luminosidad con alta resolución espacial y temporal, e introducen en su
descripción conceptos relacionados con la qúımica asociada al autoencendido
en dos etapas de los hidrocarburos [54].
A partir de sus resultados los autores sugieren que el proceso de
autoencendido se divide en tres etapas:
Peŕıodo de inducción f́ısica. Esta etapa comienza en el momento en el
que se inicia el proceso de inyección e incluye el tiempo que transcurre
hasta que se detecta un incremento en la presión o en la emisión asociada
a la quimioluminiscencia. Durante este peŕıodo el combustible comienza
a penetrar en la cámara de combustión siguiendo los procesos f́ısicos de
atomización, evaporación y mezcla con el gas ambiente. Precisamente
la evaporación del combustible reduce la temperatura de la mezcla
alrededor de la zona de combustible ĺıquido inhibiendo las reacciones
qúımicas de autoencendido. A medida que el chorro penetra y el
englobamiento de aire continua, en una determinada zona del chorro
se alcanzan las temperaturas necesarias para que pueda desarrollarse
la primera etapa de ignición, sin embargo, los procesos f́ısicos de
evaporación y mezcla continúan siendo relevantes.
Primera etapa de ignición. Esta etapa se extiende desde el instante en
el que se detecta un incremento en la presión hasta que comienza la
liberación rápida de calor que marca la segunda etapa de ignición. En
esta etapa las reacciones de ignición se extienden hacia el frente del
chorro. De acuerdo con los resultados presentados por Espey y Dec [55]
o por Bruneaux [56], esta zona presenta un dosado relativo medio rico
con valores situados entre 2 y 4. Por otra parte, tanto Dec y Espey [52]
como Kosaka et al. [57] indican que la radiación de baja intensidad
que se observa durante esta etapa del autoencendido se corresponde con
la radiación quimioluminiscente que proviene fundamentalmente de las
especies qúımicas CH y formaldeh́ıdo CH2O que aparecen durante esta
etapa de prerreacciones. A medida que la temperatura se incrementa
debido a la mezcla con el aire y a la liberación de calor, las reacciones
de disociación bloquean el desarrollo de las reacciones en cadena,
explicando la reducción en la tasa de liberación de calor que algunas
veces se observa antes del inicio de la segunda etapa de ignición (fase de
combustión en premezcla) dependiendo de las condiciones de operación.
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Este fenómeno esta relacionado con la aparición de lo que se conoce como
llamas fŕıas, que son caracteŕısticas de los procesos de autoencendido de
hidrocarburos en condiciones de baja temperatura.
Segunda etapa de ignición. Esta etapa se corresponde con lo que
tradicionalmente se denomina fase de combustión en premezcla. En
este trabajo se prefiere conservar esta estructura clásica y por ello se
analizará esta segunda etapa de ignición en el apartado siguiente.
Según indican los propios autores para densidades y temperaturas del gas
ambiente moderadamente bajas se observa claramente un proceso de ignición
dividido en tres etapas, mientras a medida que aumentan la presión y/o la
temperatura las dos etapas de ignición se hacen prácticamente indistinguibles.
Una vez descritos los aspectos f́ısicos y qúımicos generales relacionados
con el autoencendido es el momento de estudiar el efecto de la temperatura,
la presión, la densidad del gas y la concentración de ox́ıgeno sobre el proceso
de autoencendido sin incluir aqúı la fase de combustión en premezcla.
El efecto de las condiciones termodinámicas del gas en el tiempo de retraso
(duración de las primeras dos etapas del proceso de ignición) queda recogido
en las correlaciones aplicadas en motores Diesel. Estas correlaciones siguen
una estructura clásica como la propuesta por Heywood [3] a la que se le añade
un término que considera el efecto de las concentraciones de ox́ıgeno [50],
quedando finalmente una relación como la recogida en la ecuación 3.14. Esta
expresión es tipo Arrhenius por analoǵıa con las ecuaciones que definen los
coeficientes de velocidad de reacción en el ámbito de la cinética qúımica.
Al utilizar una expresión de tipo Arrhenius se infiere que el tiempo de
retraso está controlado principalmente por aspectos qúımicos, hipótesis que
concuerda con los resultados de Rosseel y Sierens [58], quienes afirman que
en las condiciones de alta temperatura en las que se produce el fenómeno de
autoencendido en motores Diesel los fenómenos qúımicos (retraso qúımico)
prevalecen sobre los f́ısicos (retraso f́ısico). Por ello, según estos autores los
parámetros más importantes son la composición del combustible junto con
la temperatura y la presión del gas ambiente, mientras que se observa una
influencia menor de otros factores como la presión de inyección mientras
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Sin embargo, en cierto modo los fenómenos f́ısicos relacionados con la
preparación de la mezcla entre el combustible y el gas aparecen en esta
expresión puesto que la densidad, relacionada directamente con la presión,
y la concentración de ox́ıgeno son dos de los parámetros de los que dependen
los tiempos caracteŕısticos de mezcla del chorro Diesel [39].
A partir de la expresión 3.14 se deduce que la temperatura del gas es el
parámetro más importante al encontrarse dentro de la función exponencial.
Además se deduce que un incremento de temperatura implica una reducción
del tiempo de retraso. Por otra parte, el efecto de la presión se puede estimar
considerando que su exponente se encuentra comprendido entre 0.75 y 2,
según la revisión realizada por Heywood [3]. Al igual que con la temperatura,
al incrementar la presión se produce una reducción del tiempo de retraso.
Finalmente el exponente que acompaña a la concentración de ox́ıgeno se sitúa
entre 1.7 y 1.9 de acuerdo con la revisión realizada por Molina [59].
Para identificar el efecto de las condiciones termodinámicas sobre la
localización espacial de la zona donde se observa radiación quimioluminiscente
caracteŕıstica de la primera etapa de autoencendido, se recurre nuevamente a la
descripción proporcionada por Higgins et al. [53]. A medida que la temperatura
y/o la densidad disminuyen hasta valores próximos a los que se observan en
un motor Diesel industrial en condiciones de baja carga o incluso arranque en
fŕıo, dicha zona se desplaza aguas abajo en dirección axial hacia el frente del
chorro, y por lo tanto se aleja de la longitud ĺıquida máxima. Aunque el dosado
relativo medio en la zona de autoencendido disminuye sigue siendo rico.
Por el contrario, al aumentar la temperatura y/o la densidad hasta
condiciones correspondientes a media o alta carga en un motor Diesel
industrial, se observa como la zona de autoignición se desplaza aguas arriba en
dirección axial hacia la tobera, llegando incluso a rodear la zona de combustible
ĺıquido. En este caso el dosado relativo medio en la zona de autoencendido
aumenta.
Finalmente, el efecto de la concentración de ox́ıgeno en el gas ambiente
sobre la localización espacial de la zona de autoencendido ha sido
recientemente estudiado por Idicheria y Pickett [60]. Según los resultados
obtenidos por estos autores, a medida que se reduce la concentración de
ox́ıgeno esta zona de ignición se desplaza aguas abajo en dirección axial hacia
el frente del chorro, mientras que la evolución del dosado relativo medio de
esta zona no se indica expĺıcitamente aunque se puede inferir que no debe
modificarse sustancialmente.
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3.3.2. Fase de combustión en premezcla
La secuencia de procesos que acontecen durante esta etapa del proceso
de combustión junto con sus caracteŕısticas más relevantes han sido descritas
por diferentes autores [51–53, 61], por lo que aqúı se presenta una śıntesis
de sus aportaciones. En primer lugar, las reacciones ligeramente exotérmicas
que dan origen a la quimioluminiscencia durante la primera etapa de ignición
y el subsiguiente englobamiento del aire produce un crecimiento gradual de
la temperatura en el seno del chorro hasta alcanzar unos 825  900 K,
especialmente en el sector comprendido entre la longitud ĺıquida hasta la punta
del chorro. En esta zona, las reacciones ya fuertemente exotérmicas asociadas
a la formación de compuestos durante el autoencendido de hidrocarburos
en condiciones de dosado rico (C2H2, C2H4, H2O, entre otros) ocasionan
un crecimiento abrupto en la temperatura y la presión, que se refleja en
el pico caracteŕıstico de la fase de combustión en premezcla exhibida en
la figura 3.1. La velocidad de combustión en esta etapa es rápida y por
ello su duración es razonablemente corta en comparación con los tiempos
caracteŕısticos observados cuando la combustión pasa a estar controlada por
los fenómenos de difusión.
En el apartado anterior se ha puesto de manifiesto la ı́ntima relación
que existe entre la fase de combustión en premezcla y los fenómenos de
autoencendido, por ello no es de extrañar que tanto la duración como la
cantidad de combustible que se quema en esta fase debe depender directamente
de la masa inyectada durante tiempo de retraso. Este planteamiento está en
sintońıa con las conclusiones de la pequeña revisión bibliográfica realizada
por Plee y Ahmad [62], quienes indican que en un motor Diesel de inyección
directa los factores primarios que controlan la combustión premezclada son
la tasa de inyección, la tasa de mezcla y el tiempo de retraso. Por su parte,
Garćıa [6] realiza un análisis detallado de esta fase de combustión en premezcla
confirmando que la masa quemada en esta fase depende no sólo de la masa
inyectada durante el tiempo de retraso sino también en cierta medida de la
tasa de mezcla entre el combustible y el gas ambiente. Este resultado se deriva
principalmente a partir del incremento en la masa quemada en premezcla al
aumentar la presión de inyección que se observa en los resultados presentados
por este autor, aunque en cualquier caso el efecto de la tasa de mezcla debe
ser razonablemente pequeño.
Un aspecto muy importante a considerar desde el punto de vista de la
formación de contaminantes es la localización espacial de la zona donde se
desarrolla la fase de combustión en premezcla y especialmente las condiciones
en las que ésta se desarrolla en términos de dosado relativo medio. Son
64 3. El proceso de combustión en motores Diesel de inyección directa
notables las aportaciones realizadas en este ámbito por Espey y Dec [55],
o más recientemente por Idicheria y Pickett [60, 63] sobre este tema.
Según demuestran estos autores a partir de diferentes secuencias de
imágenes como las mostradas en la figura 3.2, la fase de combustión en
premezcla se localiza en la zona comprendida entre la longitud donde se levanta
la llama en condiciones estacionarias o longitud de lift-off 8 y el frente del
chorro, siempre que el proceso de inyección continúe una vez finalizada esta
fase de combustión en premezcla.
Además, asumen que las condiciones de mezcla en las que se encuentra el
chorro en el instante en el que comienza la fase de combustión en premezcla
son representativas de aquellas en las que ésta se desarrolla.
Bajo estas hipótesis los autores identifican que el efecto de la temperatura
del gas ambiente [60] consiste en desplazar la zona de combustión en premezcla
aguas abajo en dirección axial. Como consecuencia directa, tanto el dosado
relativo máximo como el medio en esta zona disminuyen. A pesar de que
no se presentan resultados en relación con el efecto de la densidad, debido
a la relación directa que existe entre el dosado relativo medio en la zona de
combustión en premezcla y el dosado relativo medio en el lift-off 9, se puede
deducir que el efecto de la densidad debe ser cualitativamente similar al de la
temperatura aunque sensiblemente menos pronunciado.
El efecto de la concentración de ox́ıgeno también ha sido investigado por
Idicheria y Pickett [63]. En este caso, sus resultados muestran como a medida
que se reduce la concentración de ox́ıgeno se desplaza la zona de combustión
en premezcla aguas abajo hacia el frente del chorro. Sin embargo, en este caso
y debido a la reducción de la masa de ox́ıgeno englobado por el chorro, el
dosado relativo medio en esta zona permanece prácticamente constante.
En cuanto a la formación de contaminantes, tanto la formación de
NOx como la de holĺın dependen básicamente del dosado relativo medio de la
zona donde evoluciona la fase de combustión en premezcla y de la temperatura
local que se alcanza en dicha zona. Según propone Dec [2], en condiciones de
operación convencionales la fase de combustión en premezcla se desarrolla en
una zona con dosado relativo medio rico. La mayor parte del combustible que
reacciona se encuentra en la franja de dosados relativos comprendida entre 2
y 4. Este resultado coincide plenamente con el obtenido por Espey y Dec [55]
8Por su especial relevancia, a esta longitud de lift-off se le dedica un apartado más
adelante en este mismo caṕıtulo.
9En el apartado dedicado a la longitud de lift-off se definen las dependencias tanto de
este parámetro como del dosado relativo medio en la sección del chorro correspondiente a
esta longitud con las condiciones termodinámicas del gas ambiente.
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Figura 3.2. Localización espacial de la fase de combustión en premezcla para
diferentes concentraciones de ox́ıgeno en el gas ambiente. Se observa en la figura una
secuencia de imágenes de quimioluminiscencia a alta temperatura. Fuente: Idicheria
y Pickett [63].
aunque estos últimos indican que pueden existir regiones aisladas que alcanzan
valores menores (desde 1.5) o mayores (hasta 5).
Bajo estas condiciones, Dec y Canaan [64] confirman experimentalmente
como la combustión premezclada es demasiado rica como para producir niveles
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significativos de NO (y por lo tanto de NOx). Por el contrario, esta combustión
en condiciones ricas puede producir compuestos intermedios nitrogenados
(principalmente HCN) que finalmente pueden derivar en formación de NO en
la llama de difusión. Sin embargo, los propios autores indican que aunque
indudablemente cierta cantidad de NO se forma por esta v́ıa, parece poco
probable que este NO sea significativo comparado con la producción de
NO por la v́ıa térmica favorecida por las altas temperaturas de llama que
se alcanzan durante la fase de combustión por difusión rápida. En este
sentido, los resultados obtenidos por Verbiezen et al. [65, 66] indican que
existe cierta formación de NO durante esta fase aunque la temperatura aún
es relativamente baja, por lo que los autores argumentan que en esta etapa
concurren simultáneamente otros mecanismos adicionales a la v́ıa térmica. Por
otra parte, Musculus [67] observa que para aquellas condiciones de operación
que generan tiempos de retraso suficientemente largos existen porciones de
la mezcla con dosado relativo suficientemente bajo como para que se formen
niveles moderados de NO por la v́ıa térmica en los productos de la combustión
premezclada.
Respecto a la formación de holĺın, Dec y Espey [51] deducen a partir
de sus resultados experimentales obtenidos en condiciones de operación
convencionales que como consecuencia de que la combustión en premezcla
se desarrolla en una zona con dosados relativos locales moderadamente
ricos, tiende a formar part́ıculas de holĺın de pequeño tamaño que ocupan
prácticamente todo el volumen correspondiente a esta zona de reacción.
Flynn et al. [61] ampĺıan esta descripción indicando que este holĺın se forma a
partir de los hidrocarburos poliaromáticos (PAH) presentes en los productos
de la combustión premezclada que actúan como precursores10. Higgins et
al. [53] argumentan que el holĺın comienza a formarse en instantes próximos
al máximo de la tasa de liberación de calor durante la fase de combustión
en premezcla (figura 3.1) debido a que es necesario cierto tiempo desde que
comienza esta etapa de la combustión hasta la formación de holĺın para
consumir el ox́ıgeno englobado durante la fase de retraso y para elevar la
temperatura en la zona de reacción hasta los niveles necesarios para activar
las reacciones de formación de holĺın. En esta misma dirección, Aizawa et
al. [70] observan que la concentración máxima de precursores de holĺın en el
chorro se detecta inmediatamente después de que se desarrolle la combustión
premezclada rica, y precede temporalmente a la aparición de holĺın.
10Aunque queda lejos de los objetivos de este trabajo, es posible encontrar una descripción
detallada e interesante sobre el proceso de formación de holĺın en las revisiones realizadas
por Mansurov [68] y por Xi y Zhong [69].
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Para identificar el efecto de las condiciones termodinámicas en el gas
ambiente sobre la formación de holĺın durante la fase de combustión en
premezcla, es necesario recurrir de nuevo a los resultados presentados por
Idicheria y Pickett [60, 63]. Como se ha comentado previamente, la reducción
en la temperatura del gas da como resultado un desplazamiento de la zona
de combustión en premezcla hacia el frente del chorro, con la consiguiente
reducción de los dosados relativos locales y finalmente de la formación de
holĺın. Este mismo razonamiento es cualitativamente válido (aunque los
autores no lo explicitan) para estimar el efecto que produciŕıa una reducción
de la densidad del gas. Estos mismos autores indican que una reducción en
la concentración de ox́ıgeno en el gas desplaza la zona de combustión en
premezcla hacia el frente del chorro, pero no reduce el dosado relativo medio
en dicha zona como seŕıa deseable para disminuir la formación de holĺın. Sin
embargo, observando las imágenes que muestran estos autores, parece que la
formación de holĺın podŕıa inhibirse si se reduce la temperatura local en el seno
del chorro por debajo de la temperatura umbral mı́nima necesaria para que se
produzca dicha formación durante el desarrollo de esta etapa del proceso de
combustión.
3.3.3. Fase de combustión por difusión rápida
Siguiendo la secuencia cronológica de procesos, la siguiente etapa que se
identifica observando la tasa de liberación de calor mostrada en la figura 3.1 se
corresponde con la fase de combustión por difusión rápida. Resulta evidente
que la información proporcionada por la tasa de liberación de enerǵıa no es
adecuada ni suficiente para describir la transición entre estas dos fases, y por
ello Dec y Coy [71] y más recientemente Bruneaux [72] han estudiado dicha
transición utilizando la localización espacial del radical OH como trazador de
la zona de reacción o llama difusiva. Ambos autores indican que la formación
de la llama de difusión comienza durante la fase de combustión en premezcla,
en general a partir del instante en el que se alcanza el máximo de la tasa
de liberación de calor. Inicialmente esta zona de reacción se establece en
la periferia del frente del chorro y se propaga hacia la tobera de inyección,
estabilizándose a una determinada distancia del orificio. Dec y Espey [51]
llegan a la misma conclusión a partir de la observación de la evolución del
holĺın durante la fase de combustión en premezcla. En este caso las part́ıculas
de holĺın de mayor tamaño localizadas en la interfase entre el chorro y el
gas ambiente durante la fase de combustión en premezcla marcan la posición
donde comienza a formarse la llama de difusión. A partir de aqúı y durante
la fase de combustión por difusión rápida se consolida este frente de llama,
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que se autosustenta a partir del aporte convectivo y difusivo de combustible y
ox́ıgeno. En este momento el chorro Diesel entra en una fase cuasiestacionaria
en la que las caracteŕısticas generales del chorro se preservan, aunque continua
incrementando su tamaño.
En los últimos años la información detallada sobre el proceso de combustión
Diesel obtenida por medio de la aplicación de técnicas ópticas avanzadas ha
favoreciendo el desarrollo de diferentes modelos conceptuales, siendo los más
extendidos los propuestos por Flynn et al. [61] que se representa en la figura 3.3
y por Bruneaux [72, 73], recogido en la figura 3.4.
Ambos modelos conceptuales son similares entre śı y describen cualitati-
vamente la evolución del chorro desde el inicio del proceso de autoencendido
hasta que se establece completamente el frente de llama y se alcanzan las
condiciones cuasiestacionarias, recogiendo la fenomenoloǵıa descrita en los
apartados precedentes.
3.3.3.1. Modelo conceptual de la llama difusiva en condiciones
cuasiestacionarias
A lo largo de los años y debido a la complejidad intŕınseca de los procesos
f́ısico-qúımicos involucrados, la llama difusiva caracteŕıstica del proceso de
combustión Diesel una vez alcanzadas las condiciones cuasiestacionarias
ha sido objeto de múltiples estudios con el objeto de incrementar el
conocimiento existente sobre dichos procesos y establecer un modelo
conceptual adecuado. En palabras de Dec [2] un modelo conceptual preciso -del
proceso de combustión- proporciona un marco global para interpretar medidas
experimentales, orienta el desarrollo del modelado numérico, y suministra una
imagen mental que gúıa el pensamiento de los diseñadores de motores.
Actualmente el modelo conceptual más extendido y aceptado para describir
la llama difusiva Diesel en condiciones cuasiestacionarias11 es el propuesto
precisamente por Dec [2] y ampliado posteriormente por Flynn et al. [61], que
se muestra en la figura 3.5.
De acuerdo con este modelo conceptual representado en la figura 3.5, existe
una primera zona comprendida entre la salida de la tobera y la posición
donde despega la llama difusiva en la cual las condiciones son similares a
las observadas para el chorro no reactivo (Zona I). En esta zona se desarrollan
los fenómenos f́ısicos de atomización, englobamiento de aire y evaporación de
11Este modelo pierde validez una vez finaliza en proceso de inyección y comienza la fase
de combustión por difusión lenta.
3.3. Descripción del proceso de combustión 69
-20 -10 0 10 20
Crank Angle Degrees
























  Soot Concentration
Liquid Fuel
Vapor-Fuel/Air Mixture








Figura 3.3. Modelo conceptual propuesto por Flynn et al. para el proceso de
combustión Diesel desde el inicio de inyección hasta el establecimiento de la llama
Diesel de difusión. Fuente: Flynn et al. [61].
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Figura 3.4. Modelo conceptual propuesto por Bruneaux para el proceso de combustión
Diesel desde el inicio de combustión hasta el establecimiento de la llama Diesel de
difusión. El instante 2  se corresponde con la etapa cuasiestacionaria en la que la
llama difusiva ya está establecida. Fuente: Bruneaux [72].
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Figura 3.5. Estructura de la llama difusiva Diesel durante la etapa cuasiestacionaria
de acuerdo con el modelo conceptual propuesto por Dec. Fuente: Dec [2].
forma similar a como se producen en un chorro no reactivo y evaporativo,
aunque dichos procesos se ven alterados por la presencia de la llama difusiva
aguas abajo de esta zona. La longitud de esta primera zona se conoce como
longitud de despegue de llama o de lift-off.
A partir de la longitud de lift-off, el chorro pasa a encontrarse en
condiciones reactivas (Zona II). Inmediatamente aguas abajo de la longitud
de lift-off, Dec plantea como hipótesis la existencia de una zona de reacción
premezclada que consumiŕıa prácticamente todo el ox́ıgeno englobado por
el chorro en su evolución a lo largo de la primera zona. Esta hipótesis
ha sido experimentalmente confirmada por Idicheria y Pickett [74], cuyos
resultados muestran la formación de formaldeh́ıdo en la zona próxima a la
longitud de lift-off que indica la existencia de reacciones de autoencendido
y que posteriormente se consume ligeramente aguas abajo de la longitud
de lift-off, identificando precisamente la zona de reacción premezclada.
Como consecuencia en el interior de la llama difusiva se puede asumir que
la concentración de ox́ıgeno es nula. Los productos de esta combustión
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premezclada que se desarrolla con un dosado relativo medio rico contienen
hidrocarburos parcialmente oxidados que actúan como precursores para la
formación de holĺın.
Una vez sobrepasada la zona ocupada por la reacción premezclada el
chorro adquiere una estructura t́ıpica de llama difusiva. La estructura básica
se compone de una zona interna ocupada por el combustible sin quemar o
parcialmente oxidado junto con el holĺın, rodeados por la superficie de reacción
donde se produce su oxidación total hasta dióxido de carbono y agua. Mientras
que la formación de precursores del holĺın depende fundamentalmente de las
condiciones en las que se desarrolla la reacción premezclada anterior, en la
zona interna de la llama difusiva se produce la formación y el crecimiento de
las part́ıculas de holĺın a partir de dichos precursores. Como se muestra en la
figura 3.5, la proporción de holĺın alcanza su máximo en el vórtice de bajas
velocidades que se forma en la parte frontal de la llama, en la cual tanto la
formación como el crecimiento del holĺın se ven especialmente favorecidos por
el alto tiempo de residencia hasta llegar a la superficie de la llama. Cuando el
holĺın alcanza finalmente la zona de reacción se oxida de forma prácticamente
completa principalmente por el ataque de los radicales OH formados en la
propia llama de difusión aunque el ox́ıgeno presente en el gas que rodea a
la llama también contribuye a este proceso de oxidación. En relación con
la formación de óxidos de nitrógeno, los resultados de Dec y Canaan [64]
muestran que la formación de la especie NO por la v́ıa térmica se desarrolla
en la parte externa de la zona de combustión por difusión debido a la alta
temperatura y a la disponibilidad de ox́ıgeno, mientras que la zona interna de
la llama difusiva carece del ox́ıgeno necesario para la formación de óxidos de
nitrógeno.
Este modelo conceptual se puede completar añadiendo una descripción
cualitativa de la evolución espacio-temporal de un paquete de masa a medida
que evoluciona longitudinalmente a través de las diferentes zonas de forma
similar a la que plantea originalmente Flynn et al. [61]. Esta descripción se
apoya en el esquema representado en la figura 3.6, adaptado del propuesto por
Molina [59].
El paquete de combustible recién inyectado se atomiza y mezcla con el
aire ambiente que se encuentra a elevada temperatura. Como consecuencia,
el combustible ĺıquido aumenta su temperatura y se evapora progresivamente
hasta que la fase ĺıquida desaparece completamente, estableciéndose aśı la
longitud ĺıquida máxima. El combustible continúa mezclándose con el aire
y avanzando longitudinalmente hasta que alcanza la zona de reacción
premezclada donde la temperatura se ha elevado hasta los 700 K y el dosado
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Figura 3.6. Descripción de la evolución espacio-temporal de un paquete de masa
inyectado durante la fase de combustión por difusión rápida una vez alcanzadas las
condiciones cuasiestacionarias. Fuente: Molina [59].
relativo medio es de alrededor de 4, y por lo tanto rico. Mientras atraviesa
esta zona de reacción la masa de combustible se quema, liberándose del orden
del 10 al 15 % de la enerǵıa qúımica contenida en el combustible, con lo que
su temperatura se eleva hasta los 1600 K. Durante esta reacción premezclada
rica las temperaturas locales y la concentración de ox́ıgeno son demasiado
bajas para una producción significativa de NO por la v́ıa térmica, mientras
que el dosado relativo medio es demasiado rico para formar NO a partir del
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mecanismo prompt. Por otra parte, Pickett y Siebers [75] sugieren que como
resultado de dicha combustión premezclada rica se generan gran cantidad de
productos parcialmente oxidados entre los que se encuentran el monóxido de
carbono e hidrocarburos de cadena corta no saturados, que parece que son las
especies necesarias para formar hidrocarburos poliaromáticos (PAH) que son
los auténticos precursores del holĺın.
A continuación el combustible sigue desplazándose a lo largo del eje del
chorro y penetra en la zona correspondiente a la llama difusiva y, aunque
continúa englobando gases, no existe aportación de ox́ıgeno ya que éste se
consume en la periferia del chorro donde se encuentra la zona de reacción
correspondiente a la combustión por difusión. Al no existir aporte de ox́ıgeno,
es altamente improbable que exista liberación de calor apreciable en la zona
interna de la llama difusiva. En este viaje a lo largo de la llama difusiva,
el progresivo acercamiento a la zona de reacción donde se encuentra el
frente de llama produce un calentamiento del paquete que en estos instantes
se encuentra compuesto por una mezcla rica en precursores del holĺın. El
aumento progresivo de temperatura produce un incremento en el tamaño de las
part́ıculas de holĺın hasta alcanzar la zona próxima al frente de llama, donde
su tamaño y concentración son máximos. Finalmente, el paquete atraviesa la
zona de reacción que es una superficie de pequeño espesor donde el dosado
relativo promedio es el estequiométrico y se alcanzan temperaturas cercanas
a la adiabática de llama. En esta superficie de reacción el combustible junto
con los productos parcialmente oxidados y el holĺın formado se queman a
medida que el se aporta por difusión el ox́ıgeno necesario, liberándose la
enerǵıa qúımica restante (del 85 al 90 %) contenida en el combustible. Las
imágenes obtenidas por Kosaka et al. [76] o por Dec y Tree [77] muestran
como efectivamente en estas condiciones cuasiestacionarias el holĺın se localiza
en la zona interna de la llama, y se encuentra perfectamente rodeado por la
zona de reacción trazada a partir del radical OH. Además, Dec y Tree indican
expĺıcitamente que no se observa presencia de holĺın en la parte externa de la
llama lo que indica que éste se oxida completamente al atravesar la zona de
reacción, ya que es precisamente el OH es la especie qúımica que domina la
oxidación de holĺın en condiciones estequiométricas.
Esta descripción de la evolución del holĺın en el interior de la llama difusiva
ha sido confirmada recientemente diferentes autores como Ito et al. [78] o
Kosaka et al. [79], cuyo modelo conceptual sobre la formación de holĺın en esta
etapa del proceso de combustión se ha representado en la figura 3.7. Mientras
que en el frente de llama la concentración de holĺın se reduce hasta valores
muy próximos a cero, la tasa de formación de NO por la v́ıa térmica aumenta
súbitamente en la zona exterior de la llama difusiva. Para finalizar, después
3.3. Descripción del proceso de combustión 75
de atravesar la llama difusiva, los productos de la combustión se diluyen en el
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Figura 3.7. Modelo conceptual para describir la evolución del holĺın en una llama
difusiva Diesel durante la etapa cuasiestacionaria. Fuente: Kosaka et al. [79].
Es importante destacar que este modelo conceptual es completamente
válido mientras el chorro evolucione libremente y no exista interacción de
la llama con ninguna superficie ni tampoco con otras llamas adyacentes. Sin
embargo, en un motor Diesel se dan en muchos casos las condiciones necesarias
para que la llama alcance la superficie del pistón y por lo tanto su estructura
difiere de la descrita previamente.
Este fenómeno de choque de pared y su influencia sobre la estructura del
chorro, el proceso de mezcla y la formación/destrucción del holĺın ha sido
investigado por diferentes autores. Dec y Tree [77] muestran que la presencia de
una pared en la trayectoria de la llama difusiva tiene un efecto prácticamente
nulo sobre su morfoloǵıa y su integridad mientras que ésta no entre en contacto
con la pared. La figura 3.8 muestra como poco después de que la zona frontal de
la llama impacte con la pared en este caso del pistón, se produce un fenómeno






















Figura 3.8. Secuencia temporal de la localización espacial del frente de llama (zona
ocupada por el radical OH) y de las part́ıculas de holĺın cuando existe choque de
pared. El número situado en la esquina superior derecha de cada imagen representa
la ganancia relativa del intensificador utilizado para obtener las imágenes de holĺın
(PLII). Fuente: Dec y Tree [77].
de extinción de la llama en la zona de contacto detectable por la ausencia de
OH en dicha zona. La estructura de la llama consiste en una zona central
ocupada por el holĺın, rodeada lateralmente por la zona de reacción que ahora
se encuentra dividida y siendo su ĺımite frontal la propia pared.
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En este momento, las part́ıculas de holĺın localizadas en la zona interior
de la llama impactan directamente sobre la pared y se favorece el transporte
de las mismas a través de la capa ĺımite para depositarse finalmente sobre
la superficie según un mecanismo conocido como termoforesis. Este holĺın
almacenado en la pared podŕıa eludir el mecanismo de oxidación y escapar
en el seno de los gases de escape. Sin embargo en otro trabajo de estos mismos
autores [80] se indica que la cantidad total de holĺın depositada contra la pared
y que se libera durante el proceso de expansión es pequeña en comparación a
la cantidad total de holĺın formada, por lo que tiene una importancia menor
para explicar las variaciones de holĺın en el escape cuando se modifican las
condiciones de operación del motor.
Por su parte, Pickett y López [81, 82] y Bruneaux [83] realizan un estudio
exhaustivo de la fenomenoloǵıa asociada al choque de pared utilizando para
ello una superficie plana dispuesta perpendicularmente al eje de la llama. A
partir de sus resultados comparando un chorro libre y uno en el que existe
choque de pared, en ambos casos los autores concluyen que el choque de
pared no implica necesariamente una reducción en el englobamiento de aire
o un incremento en la formación de holĺın. Bruneaux explica que para altas
presiones de inyección el choque de pared incrementa la tasa de mezcla en
el frente del chorro, mientras que Pickett y López indican que el choque de
pared puede incluso reducir la formación de holĺın en la zona interna de la
llama difusiva posiblemente debido a un enfriamiento local de dicha zona al
entrar en contacto con la pared que se encuentra a temperaturas relativamente
bajas.
Como conclusión, cabe destacar que a pesar de no considerar los
fenómenos asociados a la interacción entre la llama difusiva y la pared, el
modelo conceptual propuesto por Dec es esencialmente valido para explicar
cualitativamente la formación de holĺın en una llama difusiva durante su etapa
cuasiestacionaria.
3.3.3.2. Longitud de lift-off
Considerando el modelo conceptual presentado en el apartado anterior y
representado en la figura 3.5 es evidente que la llama no se encuentra pegada
a la tobera de inyección, sino que se encuentra separada de la misma una
determinada distancia denominada longitud de lift-off. La justificación de la
importancia del lift-off reside en el hecho de que los procesos f́ısico-qúımicos
que se desarrollan en la zona próxima a la tobera en una llama difusiva Diesel
determinan en gran medida las caracteŕısticas del proceso de combustión y la
formación de contaminantes.
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El interés suscitado recientemente por comprender la fenomenoloǵıa
relacionada con la distancia en la que se establece el levantamiento de la llama
difusiva Diesel proviene principalmente de su relación con el dosado relativo
medio en la zona en la que evoluciona la reacción premezclada según en el
modelo conceptual de Dec, y que deriva en la formación de precursores de holĺın
en el seno del chorro. Siebers y Higgins [84] confirman experimentalmente esta
relación y muestran los resultados representados gráficamente en la figura 3.9
donde queda patente la influencia tanto de la longitud de lift-off (figura 3.9(a))
como del dosado relativo medio en esta sección (figura 3.9(b)) sobre la
formación de holĺın medida a partir de la luminosidad de la llama para
diferentes condiciones de operación y diámetros del orificio de inyección.
There are a number of trends that can be observed in
the soot incandescence data in Fig. 14.  However, most
of the trends are difficult to interpret because the total
soot incandescence depends in a complex manner on
parameters such as the radiating soot concentration, the
soot temperature, and the surface area of the burning
spray radiating toward the photodiode.  The later consid-
eration (the radiating area) alone explains a large portion
of the differences between the data for the various den-
sity-orifice diameter combinations in Fig. 14.  This is be-
cause the radiating area of the burning spray depends
on the development of the spray with time (i.e., spray
penetration and spreading rate), which is controlled by
the gas density and the orifice diameter for the fixed ori-
fice pressure drop conditions shown in the figure.
In spite of the complex dependence of soot incandes-
cence on various parameters, one trend that can be as-
sessed in Fig. 14 is the change in soot incandescence
along the various trend lines (the light gray curves).  As
mentioned before, the only parameter varying along the
trend lines is the ambient gas temperature, which de-
creases from left to right.  Since gas temperature does
not have a significant effect on the spray penetration and
spread rate [5], there are no differences in the develop-
ment of the spray along the trend lines.  Therefore, the
total soot incandescence changes noted along the trend
lines are primarily due to changes in the total amount of
radiating soot and its temperature.
Figure 14 shows that the soot incandescence along each
trend line decreases as lift-off length increases, ap-
proaching a value of zero for a number of data sets.  The
portion of this decrease due to reduced soot temperature
as a result of the decrease in gas temperature (that oc-
curs from left to right) is at most a factor of two based on
blackbody radiation calculations using the estimated
adiabatic flame temperature as the soot temperature.
Consequently, a major contributor to the reduction in
soot incandescence with increasing lift-off length must be
a reduction in the amount of soot formed as lift-off length
increases along a line of constant ambient gas density.
The increased lift-off length leads to increased air en-
trainment as shown in Fig. 11, which leads to a less rich
central reaction zone just downstream of the lift-off
length.  Less rich conditions result in less soot formation.
Reduced soot formation as a result of increased air en-
trainment upstream of the lift-off length is supported by
Fig. 15.  Figure 15 is a plot of the soot incandescence
data for all conditions examined as a function of the per-
cent of stoichiometric air (ζst) entrained up to the lift-off
length determined with Eqs. (7-9).  Data for ambient gas
densities from 7.3 to 58.5 kg/m3, ambient gas tempera-
tures from 800 to 1300 K, injection pressures from 40 to
190 MPa, and orifice diameters from 100 to 363 μm are
shown.  Each data point in the figure is for an individual
injection event.
The most visible and significant trend in Fig. 15 is the
trend toward very low soot incandescence (i.e., reduced
soot concentration) as ζst increases.  By values of ζst
between 45% and 55% (independent of other condi-
tions), the soot incandescence is below the detectable
limit of the photodiode.  The dynamic range and full-scale
value of the photodiode measurement were 4·103 and
ten, respectively.  Values of ζst between 45% and 55%
Figure 14. The relative total soot incandescence versus
lift-off length for several different ambient gas
densities and orifice diameters.  The pres-
sure-drop across the injector orifice was
138 MPa.  (Data are for individual injections.)
Figure 15. The relative total soot incandescence versus
the percent of stoichiometric air entrained up
to the lift-off length.  Data are shown for am-
bient gas densities from 7.3 to 58.5 kg/m3,
ambient gas temperatures from 800 to
1300 K, injection pressures from 40 to
190 MPa, and orifice diameters from 100 to
363 μm.  (Data are for individual injections.)
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(a) Holĺın vs longitud de lift-off
There are a number of trends that can be observed in
the soot incandescence data in Fig. 14.  However, most
of the trends are difficult to interpret because the total
soot incandescence depends in a complex manner on
parameters such as the radiating soot concentration, the
soot temperature, and the surface area of the burning
spray radiating toward the photodiode.  The later consid-
eration (the radiating area) alone explains a large portion
of the differences between the data for the various den-
sity-orifice diameter combinations in Fig. 14.  This is be-
cause the radiating area of the burning spray depends
on the development of the spray with time (i.e., spray
penetration and spreading rate), which is controlled by
the gas density and the orifice diameter for the fixed ori-
fice pressure drop conditions shown in the figure.
In spite of the complex dependence of soot incandes-
cence on various parameters, one trend that can be as-
sessed in Fig. 14 is the change in soot incandescence
along the various trend lines (the light gray curves).  As
mentioned before, the only parameter varying along the
trend lines is the ambient gas temperature, which de-
creases from left to right.  Since gas temperature does
not have a significant effect on the spray penetration and
spread rate [5], there are no differences in the develop-
ment of th  spray along the trend lines.  Therefore, the
total soot incandescence changes noted along the trend
lines are primarily due to changes in the total amount of
radiating soot and its temperature.
Figure 14 shows that the soot incandescence along each
trend line decreases as lift-off length increases, ap-
proaching a value of zero for a number of data sets.  The
portion of this decrease due to reduced soot temperature
as a result of the decrease in gas temperature (that oc-
curs from left to right) is at most a factor of two based on
blackbody radiation calculations using the estimated
adiabatic flame temperature as the soot temperature.
Consequently, a major contributor to the reduction in
soot incandescence with increasing lift-off length must be
a reduction in the amount of soot formed as lift-off length
increases along a line of constant ambient gas density.
The increased lift-off length leads to increased air en-
trainment as shown in Fig. 11, which leads to a less rich
central reaction zone just downstream of the lift-off
length.  Less rich conditions result in less soot formation.
Reduced soot formation as a result of increased air en-
trainment upstream of the lift-off length is supported by
Fig. 15.  Figur  15 is a plot of the soot incandescence
data for all conditions examined as a functio  of the per-
cent of stoichiometric air (ζst) entrained up to the lift-off
length determine  with Eqs. (7-9).  Dat  for ambient gas
densities from 7.3 to 58.5 kg/m3, ambient gas tempera-
tures from 800 to 1300 K, injection pressures from 40 to
190 MPa, and orifice diameters from 100 to 363 μm are
shown.  Each data point in the figure is for an individual
injecti n event.
The most visible and significant trend in Fig. 15 is the
trend toward very low soot inca d scence (i.e., re uced
soot concentration) as ζst increases.  By values of ζst
between 45% and 55% (independent of other condi-
tions), the soot incandescence is belo  the detectable
limit of the photodiode.  The dynamic range and full-scale
valu  of the phot diode measurement were 4·103 and
ten, respectively.  Values of ζst between 45% and 55%
Figure 14. The relative total soot incandescence versus
lift-off length for several different ambient gas
densities and orifice diameters.  The pres-
sure-drop across the injector orifice was
138 MPa.  (Data are for individual injections.)
Figure 15. The relative total soot incandescence versus
the percent of stoichiometric air entrained up
to the lift-off length.  Data are shown for am-
bient gas densities from 7.3 to 58.5 kg/ 3,
ambient gas temper tures from 800 to
1300 K, injection pressures from 40 to
190 MPa, and orifice diameters from 100 to
363 μm.  (Data are for individual injections.)
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(b) Holĺın vs exceso de aire en el lift-off
Figura 3.9. Relación entre la longitud de lift-off y el exceso de aire en esta sección
del chorro con la formación de holĺın en la llama Diesel para dif rentes condiciones
de operación y diámetros del orificio de inyección. Fuente: Siebers y Higgins [84].
De acuerdo con estos resultados, es evidente que a medida que se
empobrece el dosado relativo medio en el lift-off, se produce una reducción
en la formación de holĺın en la llama Diesel e incluso para valores por debajo
de 2 (que se corresponden con  por encima del 50 %) la formación de holĺın se
inhibe completamente. Este valor ĺımite es consistente con el obtenido en otros
estudios sobre formación de holĺın para hidrocarburos t́ıpicos en condiciones
de combustión premezclada [3].
Además y de acuerdo con lo expuesto en el apartado 3.3.2 esta longitud
también parece estar relacionada con la formación de estos precursores del
holĺın durante la fase de combustión en premezcla, y por ello resulta evidente
la necesidad de describir detalladamente la relación entre esta longitud
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caracteŕıstica y las condiciones de contorno en las que se desarrolla el proceso
de combustión.
En este sentido, Siebers y sus colaboradores [84, 85] han generado una
extensa base de datos experimental para la longitud de lift-off considerando
variaciones de presión de inyección, la temperatura y densidad del gas
ambiente, diámetros de orificio de inyección y concentración de ox́ıgeno en
el gas ambiente. A partir de estos resultados los autores correlacionan la
longitud de lift-off con las diferentes condiciones de contorno, y Pickett et
al. [86] resumen estas dependencias por medio de la expresión 3.15, que se
corresponde con una regresión estad́ıstica de tipo potencial.
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Existen diferentes aproximaciones teóricas o modelos que tratan de explicar
los mecanismos que intervienen en la estabilización de la longitud lift-off en
chorros turbulentos. Estas teoŕıas han sido recogidas en las revisiones recientes
sobre el tema realizadas por Venugopal y Abraham [87] y por Lyons [88],
aunque aqúı se va a hacer referencia expĺıcita únicamente a una de ellas que
es interesante puesto que permite explicar en gran medida las relaciones de
dependencia de la longitud de lift-off con las condiciones de operación que se
observan en la expresión 3.15.
Aśı, Peters [89] utiliza el concepto de propagación de llama parcialmente
premezclada para explicar el mecanismo por el cual se estabiliza la longitud
de lift-off en un chorro gaseoso. Esta aproximación se basa en diferentes
observaciones que indican que la llama se estabiliza sobre (o en las
proximidades) del contorno donde la mezcla se encuentra en condiciones
estequiométricas en un punto en que hay un balance entre el flujo convectivo
aguas abajo en el chorro y la propagación de la llama turbulenta aguas
arriba. Considerando estas hipótesis12, el autor propone una ley de escalado
que posteriormente es modificada por Siebers et al. [85] para considerar las
diferencias entre el chorro Diesel y el su equivalente gaseoso, obteniéndose
finalmente la expresión 3.1613.
12En realidad es necesario asumir como hipótesis adicional que el número de Damköhler
definido como el cociente entre la tasa de reacción qúımica local y la de mezcla es del orden
de la unidad. Esto implica que el fenómeno no está controlado por el proceso f́ısico de mezcla,
sino por los procesos qúımicos asociados a la combustión.
13Los resultados obtenidos por Pickett et al. [86] muestran que la longitud de lift-
off depende de la tendencia al autoencendido del combustible y por ello plantean una
correlación alternativa de tipo Arrhenius similar a la utilizada clásicamente para describir el
fenómeno del autoencendido, obteniendo un ajuste similar a los resultados experimentales.
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uo  fst  T
s2Lpfstq  tanp{2q
(3.16)
En la expresión anterior, T es la difusividad térmica y sLpfstq representa la
velocidad de combustión laminar para condiciones de mezcla estequiométrica.
Finalmente, la diferencia con la ley de escalado de Peters reside únicamente
en el término tanp{2q, que es el que particulariza la expresión para un
chorro Diesel. En este mismo trabajo, los autores proponen sustituir en la
ley de escalado 3.16 los parámetros sLpfstq, T y tanp{2q considerando sus
dependencias con la concentración de ox́ıgeno, la temperatura y la densidad
del gas ambiente, llegando a la expresión 3.17, que es razonablemente similar
a la relación experimental 3.15.
LOL9
uo  fst  T
s2Lpfstq  tanp{2q
 T3.5g  
0.8
g  uo  f
1
st (3.17)
En la expresión teórica anterior no se observa dependencia alguna de la
longitud de lift-off con el diámetro del orificio de inyección, por lo que su ligero
efecto observado experimentalmente no ha podido ser teóricamente explicado.
Finalmente, Musculus [91] compara el comportamiento de la longitud
de lift-off en un chorro libre evolucionando en una maqueta de volumen
constante y en condiciones reales de motor, donde varios chorros evolucionan
interaccionando entre śı y además puede existir choque de la llama con la
pared. En estas condiciones se observa una disminución de la longitud de
lift-off y de su sensibilidad ante variaciones tanto de la temperatura como
de la densidad del gas ambiente. El autor asocia esta menor sensibilidad
fundamentalmente al confinamiento de la llama entre la pared del pistón
situada frontalmente y las llamas adyacentes. Esta explicación es coherente con
las conclusiones del estudio realizado por Pickett y Lopez et al. [81], quienes
indican que cuando la llama se encuentra confinada los gases calientes producto
de la combustión tienden a regresar en dirección al inyector tras producirse
el choque con la pared, lo cual explica la reducción tanto de la longitud de
lift-off como de su sensibilidad. No obstante, es importante destacar que en
cualquier caso las dependencias generales son las mismas que las observadas
para chorro libre.
Se describe a continuación de forma secuencial la influencia de las
condiciones termodinámicas y de la concentración de ox́ıgeno sobre la longitud
En la misma ĺınea, Pauls et al. [90] confirman la importancia del fenómeno de autoencendido
en la estabilización de la longitud de lift-off combinando resultados experimentales junto con
un análisis utilizando un modelo fluidodinámico computacional
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de lift-off, el dosado medio en esta sección del chorro y finalmente la formación
de holĺın. Las condiciones de inyección también tienen una influencia notable
en estas tres caracteŕısticas de la llama difusiva Diesel, especialmente el
diámetro del orificio y la presión de inyección. Sin embargo, ambos parámetros
se han mantenido constantes en el presente estudio y por lo tanto la descripción
detallada de su efecto queda lejos de los objetivos planteados. No obstante, se
puede encontrar información al respecto en diferentes trabajos realizados en
los Sandia National Laboratories [84, 92–95].
Temperatura del gas ambiente
La evolución de la longitud de lift-off a medida que se incrementa la
temperatura del gas ambiente se muestra en las figuras 3.10(a) y 3.10(b).
De acuerdo tanto con la expresión experimental 3.15 como con la expresión
teórica 3.17, la temperatura del gas ambiente es el parámetro más influyente
sobre la longitud de lift-off. Siebers y Higgins [84] explican que la reducción de
la longitud de lift-off al incrementar la temperatura se debe principalmente al
resultado neto del balance entre el efecto de la temperatura sobre la velocidad
de combustión laminar y sobre la difusividad térmica.
A lo largo de la longitud de lift-off el comportamiento del chorro en
términos de mezcla se asemeja en gran medida a uno inerte y por lo tanto,
ni el englobamiento [40] ni la tasa de mezcla [5] dependen de la temperatura
del gas ambiente. Por lo tanto y de acuerdo con los resultados de Siebers y
sus colaboradores, al incrementar la temperatura disminuye la masa de aire
englobada por el chorro en la zona entre el orificio de inyección y el lift-off,
con el consiguiente aumento del dosado medio en esta sección.
Siebers y Pikett [96, 97] argumentan que la formación de holĺın aumenta
al incrementar la temperatura, como se muestra en la figura 3.10(c), debido a
varios factores concurrentes. En primer lugar se produce un enriquecimiento
de la combustión premezclada que favorece la generación de mayor cantidad
de precursores del holĺın. En segundo lugar se incrementa la temperatura
adiabática de la llama, lo que resulta en mayores temperaturas en la región
interna de la llama, donde se acelera la cinética qúımica de formación de holĺın.
Por último, la reducción de la longitud de lift-off implica que la formación
de holĺın comienza en zonas más cercanas al orificio de inyección, por lo que
el tiempo de residencia en seno de la llama hasta llegar al frente de llama es
mayor14 promoviendo el crecimiento de las part́ıculas de holĺın.
14Es importante recordar que la temperatura del gas ambiente tiene un efecto moderado
sobre la longitud caracteŕıstica de la llama como se introdujo en el apartado 3.2.3, por lo
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SELECTION OF THE THRESHOLD VALUE – In this
section, the impact of ambient gas temperature, density,
and oxygen concentration on the definition of the lift-off
length are considered.
Ambient gas temperature and density effects – In Fig. 4,
images and axial intensity profiles of the 310 nm light are
shown for five ambient gas temperatures between 800
and 1200 K for an ambient gas density and oxygen con-
centration of 14.8 kg/m3 and 21%.  Figure 5 shows im-
ages and intensity profiles for four ambient gas densities
between 7.27 to 58.5 kg/m3 for an ambient gas tem-
perature and oxygen concentration of 1000 K and 21%.
The image and intensity profile for the 14.8 kg/m3 and
1000 K condition in Figs. 4 and 5 are taken from Fig. 3.
In addition, the camera intensifier gain and other aspects
of the imaging system were held constant for all images.
Other features shown in both figures and other experi-
mental conditions are the same as described for Fig. 3.
The intensity profiles at the bottom of the figures are av-
erages determined from between 5 and 22 images.
The images show that over the temperature range and
density range covered in each respective figure, the lo-
cation of lift-off varies by more than a factor of five.
However, a very noticeable common feature of the
graphs in Figs. 4 and 5 is that the axial intensity profiles
have the same characteristic shape for each condition.
There is a sharp increase in intensity near the location of
lift-off, followed by a slow increase in intensity with fur-
ther increase in distance from the injector.  The transition
or “knee” in the intensity profile in every case occurs at a
relative intensity between 40 and 60.  These same
trends were also noted for the other orifice diameters
and injection pressures examined at an ambient gas
oxygen concentration of 21%.
The trends in Figs. 4 and 5 indicate that a fixed value
between 20 and 30 will provide a good threshold inten-
sity for determining the lift-off length for a very large
range of conditions, if the camera and other aspects of
the imaging system are held constant.  Due to the steep
nature of the intensity profile, use of a more refined
threshold value, for example, one tailored to be exactly
50% of the intensity at the “knee” for each condition,
would not appreciably change the lift-off lengths from
those measured using a fixed threshold value for all con-
ditions.  Moreover, tailoring the threshold would add con-
siderable complexity to the image analysis for lift-off
length.  Consequently, the threshold intensity chosen for
conditions with an ambient gas oxygen concentration of
21% was 20.  The lift-off lengths determined from the
images in Figs. 4 and 5 using this value are given by the
length of the horizontal lines extending from the orifice at
the left of each image.  The horizontal dashes on the
intensity profiles at the bottom of the figures mark the
average lift-off length for each condition determined from
several images using a threshold of 20.
Figure 4. Images and axial profiles of relative light inten-
sity at 310 nm for five different ambient gas
temperatures.  The intensity profiles are aver-
ages from multiple images.  Other conditions
and features of the figure are the same as de-
scribed for Fig. 3.
Ambient Temperature = 1200 K
(e)
Ambient Temperature = 1100 K
(d)
Ambient Temperature = 1000 K
(c)
Ambient Temperature = 900 K
(b)
Ambient Temperature = 800 K
(a)
(a) Efecto de Tg sobre la longitud de
lift-off (radical OH )
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lift-off under diesel conditions, investigations of flame lift-off and its link to soot formation in diesel fuel jets 
were recently conducted [1,2,8,9].   
A summary of the lift-off length results are shown in Figs. 1-4.  The lift-off lengths were determined from 
time-averaged, line-of-sight images of OH chemiluminescence from burning fuel jets, as discussed in detail in 
Refs. [1,2].  The distance between the injector orifice and the upstreammost location of OH chemiluminescence 
in the images was defined as the lift-off length.   
Figure 1 shows lift-off length data acquired for a range of ambient-gas temperature, Ta, and density, ρa, using 
#2 diesel fuel (D2) [1].  The figure shows that lift-off length decreases with increasing ambient-gas temperature 
and increasing ambient-gas density.  In Fig. 2, the effects of reduced ambient-gas oxygen concentration are 
shown [9].  Reducing the ambient-gas oxygen concentration simulates the primary effect of exhaust gas recircu-
lation (EGR).  The figure shows that as the oxygen concentration decreases, the lift-off length increases.  The in-
crease in lift-off length was found to be proportional to the change in oxygen concentration for oxygen concen-
trations between 15% and 21% [9].  Figures 3 and 4 show the effects of injection pressure and orifice diameter, 





























Fig. 1.  Lift-off length versus ambient-gas tempera-
ture for a range of ambient-gas densities. 
The ambient-gas oxygen concentration, the 
pressure drop across the injector orifice and 
the orifice diameter were 21%, 138 MPa 
and 180 µm. The gray region represents the 
range of lift-off lengths expected in quies-
cent engines. The curves through the data 
represent the trends along lines of constant 
density. The lift-off length repeatability for 
a set of conditions is ± 7%. 







































Fig. 2.  Lift-off length versus ambient-gas tem-
perature for four ambient-gas oxygen con-
centrations and ambient-gas densities of 
7.3 and 30.0 kg/m3. The pressure drop 
across the injector orifice and the orifice 
diameter were 138 MPa and 180 µm. The 
curves through the data represent the trends 
along lines of constant density for each 
oxygen concentration.  

























Fig. 3.  Lift-off length versus pressure drop across 
the injector orifice for three different sets 
of conditions listed in the legend. The 
curves through the data represent the trend 
for each set of conditions. The ambient-gas 
oxygen concentration and the orifice di-
ameter were 21% and 180 µm. 
























Fig. 4.  Lift-off length versus orifice diameter for 
three different sets of conditions listed in the 
legend. The curves through the data repre-
sent the trend for each set of conditions. The 
ambient-gas oxygen concentration and the 
pressure drop across the injector orifice 
were 21% and 138 MPa. 
(b) Longitud de lift-off
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gain.  Accordi gly, the fuel jet at 850 K is r garded as completely non-sooting.  The disappearance of soot 
within the fu l jet when ζst incr as s above a value of 50% is consistent with trends in the soot incandescence 
measurements shown in Fig. 5 [1,2,9,18,19]. 
Aside from the effects of temperature on lift-off length and ζst, another factor clearly contributing to the soot-
ing behaviour of a fuel jet is the effect of temperature on soot chemistry.  It is well-known that an increase in 
temperature results in increased rates of both soot formation and soot oxidation chemistry [20].  In fully pre-
mixed systems (at fixed equivalence ratio), the rate of soot oxidation increases faster with temperature than the 
rate of soot formation, resulting in less soot at a higher temperature [20,21].  However, in non-premixed flames 
an increase in temperature causes an increase in soot due to faster soot formation and a lack of significant oxida-
tion chemistry in rich, soot-forming regions [20].  For the results presented in Fig. 7, an increase in ambient tem-
perature will result in an increase in flame temperature and in the temperature of rich, soot-forming regions at a 
given axial location of a fuel jet, and as a result, an increase in soot formation.  While it is difficult to uncouple 
the effect of temperature on soot chemistry from lift-off length effects discussed above, the combination of an 
increased rate of soot formation and decreased ζst are the most likely explanations for the increase in soot within 
a fuel jet noted with increasing ambient temperature.   
The change in axial trends noted in Fig. 7 with temperature suggest that the balance between soot formation 
and soot oxidation processes in different regions of the fuel jet change as a function of temperature.  As men-
tioned with Fig. 6, the measured fDv is related to the difference between the soot formed and the soot oxidized up 
to the measurement location.  Therefore, the axial location of peak soot is the location where the soot formation 
and oxidation rates must be in balance throughout the fuel jet cross-section along the laser path length.  For loca-
tions upstream of the peak, soot formation must dominate, and for locations downstream (between the peak and 
the flame tip) soot oxidation must dominate.  The trend of the peak soot increasing and its location moving up-
stream in Fig. 7 with increasing temperature suggests that the soot formation rate increases with increasing ambi-
ent temperature, but that the soot oxidation rate must increase at an even faster rate and begin to dominate further 
upstream for higher ambient-gas temperatures. 
Two other interesting observations can be made from the data in Fig. 7.  First, although peak soot levels in-
crease with increasing temperature, Fig. 7 shows that for the highest ambient-gas temperature considered 
(1300 K), with the peak soot location near 30 mm, the soot levels are reduced by a factor of two and are compa-
rable to the soot levels for the lower ambient-gas temperature conditions by an axial distance of 50 mm.  Then by 
an axial distance of 60 to 80  mm, soot levels for the highest temperature conditions actually drop below soot 
levels for all but the lowest temperature conditions.  The latter trend is true even though higher temperature con-
ditions produced significantly higher peak soot levels upstream than lower temperature conditions.  The soot 
trends near the flame tip are most likely due to the well-established increase in soot oxidation rate that occurs 
with increasing temperature, discussed previously, and the increase in the air entrainment rate that occurs with 
higher ambient temperature [15]. 


































Fig. 7. Average soot volume fraction along the path 
length of the laser-extinction measurement, fDv, 
as a function of axial distance from the orifice 
for ambient-gas temperatures from 850 to 
1300 K.  The ambient-gas density was 
14.8 kg/m3, the orifice pressure drop and di-
ameter were 138 MPa and 100 µm, and the 
fuel was D2.  The lift-off length and ζst at the 
lift-off length for each set of conditions are 
given in the legend.   







Fig. 8.  Planar laser-induced incandescence (PLII) 
images at the central plane of the fuel jet for 
two ambient temperatures for the conditions 
of Fig. 7. The temperature and the camera 
gain relative to the gain used for a 1000 K 
temperature are shown in the upper left and 
right corners, respectively. An increased cam-
era gain corresponds to a lower PLII intensity 
(i.e., less soot).  The PLII laser sheet pene-
trates the fuel jet from the bottom in these im-
ages.  The injector is located at the center of 
the left edge injecting fuel to the right. 
(c) Formación de holĺın
Figura 3.10. Efecto de la temperatura del gas ambiente sobre la longitud de lift-
off y la formación de holĺın. Fuentes: (a) Siebers y Higgins [84], (b) y (c) Siebers y
Pikett [96].
Densidad del gas ambiente
Para el caso de la densidad del gas ambiente, las figuras 3.11(a) y 3.11(c)
muestran que una reducción en este parámetro implica un aumento de l
longitud de lift-off. A lo largo del razonamiento teórico realizado por Siebers et
que la distancia a recorrer por un paquete de co bustible desde que sale de la tobera hasta
que alcanza el frente de llama es razonablemente similar.
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al. [85] para deducir la expresión 3.17, los autores observan que no todo el
efecto de la densidad se puede explicar a partir un razonamiento estrictamente
teórico como el realizado por Peters [89], ya que cuando aplican estrictamente
la ley de escalado propuesta por éste para chorros gaseosos y considerando las
propiedades de los hidrocarburos el exponente que acompaña a la densidad es
igual a 0.6. Los autores argumentan que este exponente adopta el valor final
de 0.8 muy próximo al obtenido experimentalmente cuando se sustituye la
dependencia de la tangente del semiángulo de chorro con la densidad.
7
An additional observation that can be made from the im-
ages in Figs. 4 and 5 is that if the camera gain had not
been held constant, and had been changed to keep the
intensity further downstream similar for each condition,
the intensity at the “knee” would have changed signifi-
cantly over the density and temperature range consid-
ered.  Such an image acquisition approach would have
complicated the image analysis for lift-off length.  It is
even conceivable that the “knee” in the intensity profile
might have fallen below the low end of the dynamic
range for the camera, making the “true” lift-off length im-
possible to determine.1
Based on these data, the recommended approach for
acquiring the lift-off length images for conditions with a
fixed ambient gas oxygen concentration is to setup the
camera and optical system so that images acquired at
the mid temperature and density condition of interest
have a peak intensity equal to 75% of the full scale
range.  This will place intensities equal to approximately
50% of the intensity at the “knee” in the axial intensity
profile for all conditions in a resolvable portion of an im-
age with an 8-bit or higher dynamic range.  (Note that
this approach may also lead to minor saturation in the
image field for some conditions, such as observed in the
bottom two images in Fig. 4.)
Oxygen concentration effects – Figure 6 shows the im-
pact of varying the ambient gas oxygen concentration.
Images and intensity profiles are shown for ambient oxy-
gen concentrations from 15 to 21% for a fixed ambient
temperature and density of 1000 K and 14.8 kg/m3.  The
injector conditions are the same as for Fig. 3.  A 21%
ambient oxygen concentration is indicative of a fresh air
charge during each cycle, with no EGR.  A 15% ambient
oxygen concentration corresponds to approximately 40%
EGR at a high-load condition in a diesel, and increasingly
higher EGR percentages as load decreases.
The four images from top to bottom in Fig. 6 are for pro-
gressively decreasing ambient oxygen concentration.  To
acquire these images and keep the light intensity at the
lift-off length within the dynamic range of CCD camera,
the camera intensifier gain had to be increased as oxy-
gen concentration was decreased.  The gain was ad-
justed such that the peak intensity in an image was
similar for each oxygen concentration condition, or about
75% of full scale.  The relative camera gain used for
each image in Fig. 6 is indicated in the upper left of the
images along with the oxygen concentration.  The rela-
tive gain is the actual gain normalized by the gain used
for the 21% oxygen conditions.
1 In the images in Fig. 5, the overall intensity increases
until a density of 58.5 kg/m3 is reached.  The most likely
explanation for the decrease in intensity for a density of
58.5 kg/m3 is that the tip of the spray penetrated less
than half way across the chamber at the start of image
acquisition, penetrating the rest of the way as the time-
averaged image was acquired.  This resulted in a lower
intensity on average in the downstream region of the
spray.  This transient spray effect becomes less impor-
tant as density decreases because the spray occupies
progressively more of the image field at the start of im-
age acquisition.
Figure 5. Images and axial profiles of relative light inten-
sity at 310 nm for four different ambient gas
densities.  The intensity profiles are averages
from multiple images.  Other conditions and
features of the figure are the same as de-
scribed for Fig. 3.
Ambient Density = 7.27 kg/m3
(a)
Ambient Density = 14.8 kg/m3
(b)
Ambient Density = 30.0 kg/m3
(c)
Ambient Density = 58.5 kg/m3
(d)
0 10 20 30 40 50 60 70 80
Distance from Injector [mm]
(a) Efecto de g sobre la longitud de
lift-off (radical OH )
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lift-off under diesel conditions, investigations of flame lift-off and its link to soot formation in diesel fuel jets 
were recently conducted [1,2,8,9].   
A summary of the lift-off length results are shown in Figs. 1-4.  The lift-off lengths were determined from 
time-averaged, line-of-sight images of OH chemiluminescence from burning fuel jets, as discussed in detail in 
Refs. [1,2].  The distance between the injector orifice and the upstreammost location of OH chemiluminescence 
in the images was defined as the lift-off length.   
Figure 1 shows lift-off length data acquired for a range of ambient-gas temperature, Ta, and density, ρa, using 
#2 diesel fuel (D2) [1].  The figure shows that lift-off length decreases with increasing ambient-gas temperature 
and increasing ambient-gas density.  In Fig. 2, the effects of reduced ambient-gas oxygen concentration are 
shown [9].  Reducing the ambient-gas oxygen concentration simulates the primary effect of exhaust gas recircu-
lation (EGR).  The figure shows that as the oxygen concentration decreases, the lift-off length increases.  The in-
crease in lift-off length was found to be proportional to the change in oxygen concentration for oxygen concen-
trations between 15% and 21% [9].  Figures 3 and 4 show the effects of injection pressure and orifice diameter, 





























Fig. 1.  Lift-off length versus ambient-gas tempera-
ture for a range of ambient-gas densities. 
The ambient-gas oxygen concentration, the 
pressure drop across the injector orifice and 
the orifice diameter were 21%, 138 MPa 
and 180 µm. The gray region represents the 
range of lift-off lengths expected in quies-
cent engines. The curves through the data 
represent the trends along lines of constant 
density. The lift-off length repeatability for 
a set of conditions is ± 7%. 







































Fig. 2.  Lift-off length versus ambient-gas tem-
perature for four ambient-gas oxygen con-
centrations and ambient-gas densities of 
7.3 and 30.0 kg/m3. The pressure drop 
across the inject r orifice and the orifice 
diameter were 138 MPa and 180 µm. The 
curves through the data represent the trends 
along lines of constant density for each 
oxygen concentration.  

























Fig. 3.  Lift-off length versus pressure drop across 
the injector orifice for three different sets 
of conditions listed in the legend. The 
curves through the data represent the trend 
for each set of conditions. The ambient-gas 
oxygen concentration and the orifice di-
ameter were 21% and 180 µm. 
























Fig. 4.  Lift-off length versus orifice diameter for 
three different sets of conditions listed in the 
legend. The curves through the data repre-
sent the trend for each set of conditions. The 
ambient-gas oxygen concentration and the 
pressure drop across the injector orifice 
were 21% and 138 MPa. 
(b) Longitud de lift-off
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A second interesting observation concerns the peak val-
ues of fDv in a fuel jet as a function of temperature.  The peak 
values increase linearly with temperature as shown in Fig. 9, 
a plot of the peak value of fDv from the data in Fig. 7 versus 
ambient temperature.  An extrapolation of a linear least 
squares fit of the peak fDv, predicts that fuel jet soot should be 
zero for an ambient-gas temperature of 880 K, which is con-
sistent with the images in Fig 8.  However, the significance 
of the observed linear dependence on temperature is not fully 
understood at this time.   
The increase in peak soot level in a diesel fuel jet with in-
creasing temperature appears at first to be inconsistent with 
measured engine-out particulate matter (PM) emissions, 
which are generally lower for conditions with higher in-
cylinder temperatures [22].  However, as noted, the data in 
Fig. 7 shows that soot levels are actually lower with increas-
ing ambient temperature near the flame tip due to increased 
soot oxidation and air entrainment in the flame tip regi n of a fuel jet [15].  Th  soot trends in the flame tip re-
gion are therefore similar to what is observed for engine out PM emissions, i.e., less soot at higher temperatures 
when other conditions are held fixed.  The observations indicate that minimizing soot formation is useful, but 
that large amounts of soot can still be formed, and therefore, the oxidation process must be maximized if de-
creased PM emissions are to be realized from an engi e.  (Note that during the later stages of diesel combustion 
in an engine, there is no longer a jet structure and other factors in addition to temperature, such as late-cycle mix-
ing, are critical to soot oxidation processes.) 
Ambient-gas density effects on diesel fuel jet soot are shown in Fig. 10 [15].  The figure presents path length-
averaged soot volume fraction data as a function of axial distance for an ambient-gas density of 30 kg/m
3
 at an 
ambient temperature of 950 K, as well as for ambient densities of 14.8 kg/m
3
 a d 7.3 kg/m
3
 at two ambient tem-
peratures each, 950 and 1000 K, and 1000 and 1050 K, respectively.  Note that since no soot was detectable at an 
ambient-gas density of 7.3 kg/m
3
 and a temperature of 950 K, no soot dat  are show  for this cond tion.  The ori-
fice pressure drop, orifice diameter and fuel for the data in the figure were 138 MPa, 100 µm, and D2.  In the 
legend of the figure, the measured lift-off length and calculated ζst for each set of nditions are giv n.  
Figure 10 shows that a decr a e in ambient-gas density causes a large decrease in the peak soot volume frac-
tion for a fixed ambient-gas temperature.  The decrease is such that by an ambient-gas density of 7.3 kg/m
3
 at 
950 K, a set of conditions with a ζst of 56%, no soot is detectable in the fuel jet.  The disappearance of soot 
within the fuel jet when ζst increases above a value of 50% is consistent with the observations discussed previ-
ously in conju ction with Fig. 5.  Figure 10 also shows that fuel jet soot process s m ve farther dow stream with 
decreasing ambient-gas density as indicated by the increase 
in axial distance to the first soot, the peak soot, and flame tip 
region.  The shift of the sooting region away from the orifice 
is explained by two factors:  the increase in the lift-off length 
that occurs with decreasing density [1], and a decrease in 
overall air entrainment relative to the amount of fuel injected 
that occurs with decreasing density (see Eqs. (1)-(2)).  The 
latter factor also explains the increasing flame length noted 
with decreasing ambient density.   
A decrease in soot volume fraction with decreasing ambi-
ent-gas density is expected.  At minimum, the soot volume 
fraction should scale linearly with number density if the mass 
of soot formed per unit of fuel injected were the same for 
each density.  However, examination of the data reveals a 
stronger, non-linear dependence on ambient-gas density.  
Comparison of peak soot volume fractions for either a fixed 
temperature or a fixed ζst shows the density effect.  A com-
parison for a fixed ζst can be made by comparing the curve 
or the highest density with the dashed curves for the other 
two densities.  The dashed curves are interpolated soot pro-
files for the two lower densities that represent conditions 
with a fixed ζst of 32%.  Analyzing the peak soot volume 
fraction data at a fixed ambient temperature or a fixed ζst 





























Fig. 9. Peak soot volume fractions from the axial 
profiles in Fig. 7 as a function of ambient-
gas t mperature.   







ρa Ta H ζst
[kg/m3]   [K]    [mm] 
 30.0 950 11.8 32
 14.8 1000 18.3 29
 14.8 950 22.4 37
 7.3 1050 26.9 25
 7.3 1000 35.5 34












Fig. 10. Average soot volume fraction along the 
path length of the laser-extinction meas-
urement as a function of axial distance 
from e orific for ambient-gas densities 
of 7.3, 14.8, and 30.0 kg/m3 and various 
ambient-gas temperatures.  The ambient-
gas conditions, lift-off l ng h a d ζst at the 
lift-off length are given in the figure leg-
end. 
(c) Formación de holĺın
Figura 3.11. Efecto de la densidad del gas ambiente sobr la lo gitud de lift-off y la
formación de holĺı . Fue tes: (a) Siebers y Higgins [84], (b) y (c) Siebers y Pikett [96].
Al cons derar la influencia de r ducir la densidad del gas ambi nte sobre el
dosado medio en la sección correspondiente al lift- ff, s observ n dos efectos
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contrapuestos. Por un lado se incrementa la longitud de lift-off y con ello la
distancia disponible para el desarrollo del proceso de mezcla hasta llegar a la
zona reactiva del chorro. Sin embargo, la masa de gas englobada por el chorro
por unidad de longitud axial se reduce y tiende a disminuir los dosados locales
en el seno del chorro. De acuerdo con los resultados recientes presentados
por Siebers y Pikett [96, 97] indican que en este balance la reducción de la
longitud de lift-off prevalece y por lo tanto disminuye el dosado medio en la
sección donde se sitúa el lift-off. En cualquier caso, para los rangos de densidad
y temperatura del gas ambiente caracteŕısticos para los motores Diesel este
efecto es pequeño.
En cuanto a la repercusión sobre la formación de holĺın, estos mismos
autores muestran una serie de resultados que confirman que ésta disminuye
significativamente al reducirse la densidad del gas ambiente, como se observa
en la figura 3.11(c). Además los procesos relacionados con la evolución del
holĺın en el interior de la llama Diesel se desplazan aguas abajo en el eje del
chorro debido al incremento en la longitud de lift-off y a la disminución de la
masa de gas englobada por el chorro en relación con la cantidad de combustible
inyectada.
Concentración de ox́ıgeno en el gas ambiente
La influencia de la concentración de ox́ıgeno en el gas ambiente sobre
la longitud de lift-off se muestra en las figuras 3.12(a) y 3.12(c). Los
primeros estudios sobre este tema fueron realizados por Siebers et al. [85],
quienes indican que la longitud de lift-off es inversamente proporcional a la
concentración de ox́ıgeno en el gas ambiente para el rango de condiciones
exploradas (XO2 entre 21 % y 8 %). Estos autores deducen que esta relación
puede ser explicada en términos generales a partir del razonamiento teórico
planteado por Peters del cual se deriva la expresión teórico-emṕırica 3.16.
En esta expresión el efecto de la concentración de ox́ıgeno queda impĺıcito
a través de la fracción de mezcla estequiométrica en el numerador y la
velocidad de combustión laminar en el denominador. Considerando el efecto
de la concentración de ox́ıgeno sobre ambos parámetros se obtiene la
ecuación 3.1715.
Por su parte, Pickett e Idicheria [98–100] demuestran que pese al
incremento en la longitud de lift-off que se produce al reducir la concentración
15En la expresión 3.17 la influencia de la concentración de ox́ıgeno sobre la longitud de
lift-off queda recogido por el término f1st , por lo que es evidente que la relación entre ambos
parámetros es de proporcionalidad inversa.
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The axial intensity profiles in the lower part of Fig. 6 have
been divided by the relative gain, and therefore, reflect
the actual change in the light intensity at 310 nm as the
oxygen concentration decreases.  The intensity profiles
moving from left to right and downward correspond to
decreasing oxygen concentration.  Note that although
the profiles have the same shape, there is a decrease in
intensity as the oxygen concentration decreases, result-
ing in a decrease in intensity at “knee” in the intensity
profile.  This reduction in the light intensity is caused by
the decrease in oxygen concentration and the concomi-
tant decrease in flame temperature that occurs with in-
creased dilution (i.e., the increased N2 concentration that
occurs with a decreased O2 concentration).  The lower
oxygen concentration and lower flame temperature result
in less excited state OH formation, as well as a smaller
fraction of excited state OH that emits light at 310 nm.
The two effects result in less overall OH chemilumines-
cence.
The trends in Fig. 6 indicate that the camera gain must
be altered for each oxygen concentration considered.  In
addition, since it was difficult to increase the camera gain
a priori by the exact amount required to keep the “knee”
in the intensity profile at the same intensity as noted for
the 21% oxygen condition (an intensity between 40 and
60) the threshold intensity for determining lift-off length
was also modified slightly.  The threshold intensity was
changed in proportion to the average change in light in-
tensity noted at the “knee” for each oxygen concentration
relative to the intensity noted for the 21% oxygen con-
centration condition.  The resulting lift-off lengths for the
images shown in Fig. 6 are indicated by the length of the
horizontal white lines in the images.  The horizontal
dashes on the intensity profiles mark the average lift-off
length for each condition.
Note that significant fuel property variations may also
affect OH chemiluminescence at the lift-off length.  The
effects of fuel properties need to be examined, in par-
ticular for fuels very different than #2 diesel fuel.
LIGHT EMISSION AT OTHER WAVELENGTHS –
Chemiluminescence from flames also occurs at wave-
lengths other than 310 nm from excited state OH, as well
as from other excited state species (e.g., CH, CO2, and
C2 [9]).  In addition, broadband emission from soot
formed in a diesel spray is significant throughout the visi-
ble part of the spectrum.  To investigate the impact of
using light emitted at other wavelengths, in particular in
the visible portion of the spectrum, on the determination
of lift-off length, images were acquired with the optical
setup shown in Fig. 2 using seven different narrow
bandpass filters in front of Camera A.  The filters used
280, 310, 330, 340, 434, 532, and 695 nm.  Each filter
had a 10 nm FWHM, except for the 695 nm filter, which
had a FWHM of 70 nm.  The first four wavelengths cor-
respond to wavelength bands with OH chemilumines-
cence.  The fifth filter (434 nm) falls within a known CH
Figure 6. Images and axial profiles of relative light inten-
sity at 310 nm for four different ambient gas
oxygen concentrations.  The intensity profiles
are averages from multiple images that have
been divided by the relative camera intensifier
gain given in the images for the respective
oxygen concentrations.  Other conditions and
features of the figure are the same as de-
scribed for Fig. 3.
O2% = 21;  Gain = 1.0
(a)
O2% = 19;  Gain = 2.0
(b)
O2% = 17;  Gain = 3.9
(c)
O2% = 15;  Gain = 11.2
(d)
Distance from Injector [mm]
(a) Efecto de XO2 sobre la longitud de
lift-off (radical OH )
ure 7 extends the data set in Fig. 6 to ambient gas densi-
ties of 14.8 to 58.5 kg/m3.  (For the highest ambient gas 
density condition in Fig. 7, data were only acquired for 
the extreme oxygen concentrations considered because 
of the relatively small change in lift-off length that occurs 
with changing oxygen concentration at this density.)   
Figure 8 shows a lift-off length data set acquired with the 
100-μm orifice and a 138 MPa pressure drop across the 
orifice.  The data set in Fig. 8 is similar to that in Figs. 6 
and 7, but more limited in scope.  The curves through the 
data in all three figures are trend lines included to help 
visualize the oxygen concentration effects.   
Figures 6 through 8 show that for any ambient gas tem-
perature and density, the lift-off length increases as the 
ambient gas oxygen concentration decreases.  The in-
crease in lift-off length is approximately proportional to 
the decrease in oxygen concentration.  Because of the 
proportional effect of oxygen concentration on lift-off 
length, the trends in lift-off length with respect to tem-
perature and density for each oxygen concentration are 
the same as those noted previously by Siebers and Hig-
gins [1] for 21% oxygen.  They found that the tempera-
ture and density dependencies were approximately pro-
portional to T − 3.74 and ρ− 0.85, respectively, based on best 
fits of the data to power law functions.  Figure 8 also 
shows that the trends with respect to oxygen concentra-
tion are independent of orifice diameter. 
Figure 9 shows lift-off length data for oxygen concentra-
tions between 15% and 21% as a function of the pres-
sure drop across the injector orifice.  The orifice diameter 
and the ambient gas temperature and density were 
180 μm, 1000 K, and 14.8 kg/m3.  As was observed in 
Figs. 6 through 8, Fig. 9 shows that lift-off length in-
creases with decreasing oxygen concentration.  This 
trend is independent of the pressure drop across the in-
jector orifice.  The trend with respect to the orifice pres-
sure drop for any oxygen concentration in Fig. 9 is in 







































data represent the trends along lines of con-
stant density for each oxygen concentration.  
The lift-off length repeatability is ± 7%. 






































Figure 7. Lift-off length versus ambient gas temperature 
for four ambient gas oxygen concentrations at 
an ambient gas density of 14.8 kg/m3, and for 
oxygen concentrations of 15 % and 21% at a 
density of 58.5 kg/m3.  Other conditions and 
features of the figure are the same as de-
scribed for Fig. 6. 
























ρ = 14.8 kg/m3











Figure 8. Lift-off length versus ambient gas temperature 
for two ambient gas oxygen concentrations  
and three ambient gas densities.  The pres-
sure drop across the injector orifice and orifice 
diameter were 138 MPa and 100 μm. The 
curves through the data represent the trends 
along lines of constant density for each oxygen
concentration.   
(b) Longitud de lift-off
6      L.M. Pickett, C.A. Idicheria 
 
For a giv n c ndition, the soot m ss increases, reaches a peak, and then ecreases with increasing axial dis-
tance. With increasing EGR, the peak soot level in the axial profile increases, reaches a peak at 15% O2 and then 
decreases to zero at 8% O2. We will refer to this maximum with respect to EGR as the soot “bump”. The soot 
mass is higher at 15% O2 compared to 21% O2 because the sooting region of the jet is wider. As a result, the in-
tegra ed mass is higher despite th  low r loc l fv [2]. 
Th  axial profiles of soot mass show that soot formation regions move downstream of the injector with in-
creasing EGR, consistent with the fv contour plots given in Fig. 4. The shift downstream is partially caused by 
lower oxygen entrain ent into the jet at a given axial position with increasing EGR. To compare the jets with 
equal oxyg n entr inm nt, th  data in Fig. 5 c n be compared with equal oxygen entrainment, or x) = 1/  , as 
shown in Fig. 6. This “flame coordinate,” x), is useful in representing effects solely due to the oxygen-fuel ra-
tio in the com usting mixture. The peak soot mass occurs near x) = 0.6 for both 21% O2 and 15% O2, and the 
shape of the curve at 12% O2, also indicates a peak near a value of 0.6. For 21% O2 and 15% O2, soot mass de-
creases from x) = 0.6 to x) = 1.0, indi ating that this region of the jet is dominated by soot oxidation. The 
decline in so t is reasonable because n ar x) = 1.0 it is expected that enough oxygen has been entrain d into 
the jet to complete combustion (i.e., the flame length has been reached) [10]. Based on this decline, as well as the 
similarity of curves expected in the flame c ordinate, we have extrapolated soot mass curves to the flame length 
for the low ambient oxygen conditions, shown as dotted lines in Figs. 5-6.  
The extrapolation is performed only to estimate the total amount of soot throughout the entire axial length of 
the reacting jet. The extrapolation in no way affects the obvious trends shown in the measured data. Total soot 
values are given in the legend of Fig. 5. The trends are consistent with the peak soot mass in thin slices along the 
axis of the jet:  with increasing EGR, the maximum soot production occurs at 15% O2 and then decreases to zero 
at 8% O2. These results form a baseline for an intermediate ambient temperature and density (1000 K and 14.8 
kg/m3) for combustion near TDC in an engine. In the next sections, we will explore how these trends change as 
ambient temperature and ambient density are varied. 
6 Effect of Ambient Temperature on Soot Formation at High-EGR Conditions 
Intake temperature is likely to increase when using high levels of EGR. In this section we explore how an in-
crease in ambient temperature affects combustion and soot formation.  
Figure 7 shows how ambient temperature affects ignition delay and time of soot formation for high-EGR con-
ditions of 10% ambient oxygen. The solid lines in the figure are luminosity measurements obtained with a sensi-
tive photodiode and the dashed lines are the average pressure rise of the chamber (right-hand axis). A rise in lu-
minosity occurs coincident with the initial rise in pressure, indicating the timing of high-temperature heat release 
and chemiluminescence. An arrow is drawn in the figure at this time of ignition (0.5 ms) for the 1200-K, 14.8-
kg/m3 experimental condition. Luminosity levels increase gradually after ignition due to chemiluminescence 
from the expanding jet. At about 0.8 ms, luminosity levels increase substantially. PLII imaging confirms that this 
is the time of first soot formation in the jet, and the rapid increase in luminosity is caused by radiation from hot 
soot that is much stronger than chemiluminescence. The combustion time sequence therefore shows a delay pe-
riod between the time of ignition and the time of first soot formation. 




























Fig. 6. Soot mass from Fig. 5 plotted as a function of flame 
coordinate 

































(c) Formación de holĺın
Figura 3.12. Efecto de la concentración de ox́ıgeno del gas ambiente sobre la longitud
de lift-off y la formación de holĺın. Fuentes: (a) Siebers y Higgins [84], (b) Siebers et
al. [85] y (c) Pikett y Idicheria [98].
de ox́ıgeno, el dosado relativo medio en la sección correspondiente al lift-
off permanece prácticamente constante en todos los casos. Este result do
implica qu la cantidad de ox́ıgeno englob da por el chorro en el tramo
correspondiente a la longitud de lift-off es aproximadamente la mis a a pesar
de que la tasa de englobamiento de ox́ıgeno se reduce.
Sin embargo, la dilución de la concentración de ox́ıgen en el gas
ambiente produce efectos importantes en la formación de holĺın aunque la
relación combustible/ox́ıgeno en la zona donde se desarrolla la combustión
premezclada según el modelo de Dec (figura 3.5) no se modifique. La
figura 3.11(c) muestra como a medida que se reduce la concentración de
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ox́ıgeno, la masa total de holĺın producida en el seno del chorro inicialmente
se incrementa para posteriormente disminuir hasta prácticamente desaparecer
para concentraciones de ox́ıgeno extremadamente bajas. Pickett e Idicheria
asocian este comportamiento al resultado neto del balance entre la menor
temperatura de llama y por lo tanto en la zona de formación de holĺın que se
genera al reducir la concentración de ox́ıgeno y el mayor tiempo de residencia
de los precursores en el seno del chorro debido al incremento en la longitud
de llama. Además, en la figura 3.11(c) también se aprecia como al reducirse
la concentración de ox́ıgeno se produce un desplazamiento en el eje del chorro
de la zona de formación de holĺın en dirección al frente la llama.
Todos estos efectos han sido recientemente reproducidos por Huestis et al.
[101] pero en este caso utilizando para ello un motor óptico donde existe choque
de pared e interacción entre chorros. Sus resultados son cualitativamente
similares a los descritos previamente para condiciones de chorro libre en
maqueta de volumen constante, si bien es necesaria una mayor reducción de la
concentración de ox́ıgeno para conseguir que disminuya la formación de holĺın
en la llama.
3.3.4. Fase de combustión por difusión lenta
Este apartado se dedica a la descripción básicamente cualitativa del
comportamiento de la llama Diesel una vez finaliza el proceso de inyección,
hasta que el combustible inyectado se quema totalmente y se da por finalizado
el proceso de combustión. Esta fase de la combustión no ha sido tan
extensamente investigada como la etapa precedente por lo que la bibliograf́ıa
al respecto es menos abundante. No obstante, en esta descripción se consideran
fundamentalmente los trabajos de investigación realizados en motor, ya que es
importante considerar en esta etapa la influencia de la expansión provocada
por el movimiento alternativo del pistón.
El final del proceso de inyección está asociado a una serie de fenómenos
relevantes desde el punto de vista los procesos de mezcla y combustión y la
formación/destrucción de contaminantes. Una vez comienza la etapa de cierre
de la aguja del inyector, se establece un transitorio en la tasa de introducción
de combustible que se prolonga hasta el cierre total de los orificios de la tobera.
En este momento cesa tanto el aporte de combustible como de cantidad de
movimiento que sostienen el proceso de mezcla en la llama difusiva. Llegado
este instante, Arrègle et al. [42] explican que aunque ya no se introduce
cantidad de movimiento a la llama, la masa de combustible que no se ha
quemado aún se sigue mezclando con el aire debido en parte a la turbulencia
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generada por el movimiento rotacional del gas en la cámara de combustión o
swirl y por el desplazamiento del pistón, pero sobretodo debido a la enerǵıa
residual proveniente del proceso de inyección.
En cuanto a las caracteŕısticas del proceso de mezcla en esta etapa,
Bruneaux [102] plantea un estudio experimental considerando condiciones
de chorro libre, inerte y evaporativo. Musculus et al. [103] extrapolan este
planteamiento a condiciones de motor donde existe choque de pared e
interacción entre chorros, aunque las condiciones siguen siendo de chorro inerte
y evaporativo. La figura 3.13 muestra la secuencia temporal correspondiente
a la distribución de dosados a partir del final de la etapa de inyección. Se
observa como inicialmente la distribución de dosados locales en el chorro es
similar a la observada en condiciones cuasiestacionarias y la tasa de mezcla
en la zona cercana al inyector permanece razonablemente constante a pesar
de que el proceso de inyección ya ha finalizado. El resultado es un rápido
empobrecimiento de los dosados locales en esta zona inicial del chorro debido
al englobamiento de aire sin aporte de combustible, mientras que los dosados
locales en la región próxima al frente del chorro permanecen básicamente
inalterados.
Como consecuencia de estos fenómenos transitorios en la figura 3.13 se
observa una inversión en la distribución de la concentración de combustible en
el eje del chorro, que en condiciones estacionarias decrece de forma hiperbólica
con la distancia axial a la tobera según las expresiones 3.6 o 3.8. Sin embargo,
al finalizar el proceso de inyección se observa como efectivamente se reducen
rápidamente los dosados locales en la zona cercana al inyector, lo que provoca
que instantes después los dosados locales se incrementen en la dirección del
eje del chorro.
Por otra parte, Musculus et al. [103] también sugieren que la evolución
de la longitud de lift-off tras finalizar la etapa de inyección dependen
fuertemente de la dinámica del proceso de cierre del inyector. Un cierre rápido
produce un chorro donde los últimos paquetes de combustible inyectados
experimentan una historia similar a la del combustible inyectado durante la
etapa cuasiestacionaria de la combustión por lo que la velocidad de inyección es
suficientemente elevada como para evitar que la llama se propague en dirección
a la tobera, manteniéndose por tanto la longitud de lift-off. Por el contrario,
si el proceso de cierre es más lento, la velocidad a la que se inyectan los
últimos paquetes de combustible decrece y puede producirse una reducción de
la longitud de lift-off.
Dec y Kelly-Zion [104] realizan una descripción detallada de la evolución
temporal de la llama difusiva en esta fase final del proceso de combustión.
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Figura 3.13. Secuencia temporal de la distribución de dosados relativos desde el final
del proceso de inyección. En estas imágenes se observa la evolución de dos de los ocho
chorros inyectados. Las medidas se han obtenido en condiciones de chorro inerte y
evaporativo, siendo la concentración volumétrica de ox́ıgeno en el gas ambiente igual a
12.5 %. El instante en el que se ha adquirido cada imagen se muestra en CAD después
del final de la etapa de inyección (AEI). Fuente: Musculus et al. [103].
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Inicialmente se conserva la estructura cuasiestacionaria descrita por el modelo
conceptual de Dec representado en la figura 3.3. Como consecuencia del cese
del aporte de combustible, la zona de reacción premezclada representada en la
figura 3.3 desaparece. La estructura de la llama consiste en uno o dos paquetes
donde se encuentran los últimos precursores de holĺın junto con las part́ıculas
de holĺın previamente formadas en fase de crecimiento, todo ello rodeado
por la llama difusiva. A partir de este momento se pierde definitivamente
la estructura caracteŕıstica de la llama difusiva cuasiestacionaria.
Considerando que la producción de NO por la v́ıa térmica es un proceso
qúımico relativamente lento, es de esperar que parte de la formación de NO
tenga lugar durante esta etapa final del proceso de combustión e incluso
continúe desarrollándose tras el cese de la liberación de calor en aquellas zonas
ocupadas por los gases calientes producto de la combustión. Las imágenes
obtenidas por Dec y Canaan [64] confirman que la formación de NO continúa
una vez finalizado el proceso de combustión, estimando que esta producción
supone alrededor del 33 % del NO (más el NO2) finalmente contenido en los
gases de escape. No obstante, esta formación de NO durante la etapa de post-
combustión está fuertemente influenciada por la rapidez a la que se reduce la
temperatura de los gases producto de la combustión a medida que se mezclan
con el gas fresco residual que queda en la cámara de combustión y también
debido a la expansión del volumen encerrado en el cilindro causada por el
movimiento descendente del pistón.
En referencia a la formación y oxidación del holĺın, los diferentes estudios
realizados por Kosaka et al. [70, 79] confirman la disminución de la formación
de precursores instantes después del final de la etapa de inyección. Los
autores también indican que durante esta etapa final se siguen desarrollando
los procesos de formación de holĺın a partir de los precursores que quedan
disponibles y de crecimiento de las part́ıculas de holĺın ya formadas, por lo
que la máxima concentración y tamaño de las part́ıculas de holĺın (máxima
intensidad de la señal generada mediante la técnica óptica PLII) se observa
una vez concluye el proceso de inyección.
Por otra parte, en esta etapa del proceso de combustión el proceso de
oxidación de holĺın se ve comprometido. Según Dec y Kelly-Zion [104], a
medida que transcurre el proceso de combustión la llama pierde su estructura
progresivamente y las bolsas de combustible y precursores del holĺın rodeadas
por la llama difusiva se reducen en tamaño y se dividen en paquetes
más pequeños que continúan quemándose. Inicialmente, la temperatura es
suficientemente alta y la llama difusiva se mantiene rodeando a todos los
paquetes de combustible.
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A partir de sus resultados experimentales, Dec y Kelly-Zion especulan
acerca de lo que ocurre después de la formación de estos paquetes. Estos
autores plantean como hipótesis que a medida que la temperatura se reduce, las
tasas de reacción se ralentizan en relación con las tasas de mezcla y la zona de
reacción pasa a ser más distribuida hasta que la combustión finaliza bien por la
oxidación completa del combustible o bien porque las temperaturas locales son
suficientemente bajas como para impedir que las reacciones se autosustenten.
Esta descripción explica sus resultados experimentales, que muestran como
para inyecciones retrasadas y altas tasas de EGR el OH desaparece mientras
que existen paquetes de holĺın que permanecen sin ser oxidados y por lo tanto
sobreviven al proceso de combustión.
Los autores concluyen que las part́ıculas de holĺın consiguen escapar del
cilindro principalmente por dos motivos, la primera posibilidad es que la
válvula de escape se abra cuando todav́ıa no ha finalizado el proceso de
combustión. La segunda alternativa es que la reacción de combustión se extinga
en ciertas zonas alrededor del peŕımetro de la llama, dejando escapar part́ıculas
de holĺın que ya no pueden ser oxidadas posteriormente.
3.4. Śıntesis y conclusiones
En este caṕıtulo se ha realizado una revisión bibliográfica que ha permitido
establecer la relación que existe entre las condiciones termodinámicas del gas
atrapado en el cilindro y su composición sobre los diferentes fenómenos que
se desarrollan durante el proceso de combustión Diesel. De acuerdo con la
información obtenida a partir de la literatura, las principales conclusiones
obtenidas considerando los objetivos planteados en el caṕıtulo 1 se recogen en
el diagrama representado en la figura 3.14 y se sintetizan a continuación.
La densidad del gas es un parámetro ı́ntimamente relacionado con el
proceso de englobamiento y por ello determina en gran medida tanto las
caracteŕısticas morfológicas microscópicas como las macroscópicas del chorro.
También interviene en el fenómeno de la evaporación y el establecimiento
de la longitud ĺıquida máxima, ya que en las condiciones en las que se
desarrolla el proceso de combustión Diesel se puede asumir que la evaporación
está controlada precisamente por la tasa de mezcla entre el combustible y el
aire, que aporta la entalṕıa necesaria para producir el cambio de fase.
En relación con el proceso de combustión, la densidad del gas es un
parámetro con influencia limitada sobre el tiempo de retraso puesto que altera
básicamente el peŕıodo de inducción f́ısica, mientras que en las condiciones











Figura 3.14. Resumen de las conclusiones obtenidas a partir de la revisión
bibliográfica sobre el proceso de combustión Diesel. Se trata de un diagrama de tipo
cualitativo donde la presión del gas no se ha considerado por tratarse del parámetro
menos influyente.
en las que generalmente se desarrolla el proceso de combustión Diesel son
mucho más relevantes los aspectos qúımicos del autoencendido. Sin embargo,
la densidad vuelve a ser un parámetro fundamental durante la etapa de
combustión por difusión rápida que se asume controlada por la tasa de mezcla.
Es dif́ıcil definir la importancia de la densidad del gas durante la etapa
de combustión por difusión lenta, pero se intuye que también debe ser un
parámetro relevante.
En cuanto a emisiones contaminantes, la densidad del gas ejerce
una influencia indirecta sobre las emisiones de NOx
16, que dependen
mayoritariamente de la temperatura de llama que se alcanza durante la
combustión, al modificar la posición de la combustión en el ciclo. El efecto
sobre la formación de holĺın también es razonablemente limitado, siendo más
importante su relación con la oxidación ya que ésta depende de la intensidad
de mezcla y de la temperatura de llama durante la última etapa del proceso
de combustión, y por ello nuevamente de la posición de la combustión en el
ciclo.
16Únicamente se considera aqúı la formación de NOx por la v́ıa térmica, que es la más
importante en las condiciones en las que se desarrolla el proceso de combustión Diesel.
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La temperatura del gas apenas interviene en el proceso de englobamiento
y por ello no induce alteraciones importantes en la morfoloǵıa del chorro,
aunque śı que es un parámetro importante para el proceso de evaporación y
para definir la longitud ĺıquida máxima en tanto que determina la entalṕıa
aportada por el gas englobado por el chorro.
Además, la temperatura es la propiedad termodinámica del gas con
más influencia sobre el tiempo de retraso al estar fuertemente relacionado
con los aspectos qúımicos involucrados en el fenómeno de autoencendido
del combustible. Como consecuencia directa, es fundamental también para
determinar las caracteŕısticas de la fase de combustión premezclada. Por
otra parte es un parámetro secundario durante las etapas de combustión por
difusión rápida y lenta, ambas asociadas al proceso de formación de la mezcla.
Por el contrario, se observa una importante dependencia entre la
temperatura del gas y la formación contaminantes. Ésta condiciona en gran
medida la formación de NOx al ser un parámetro que controla directamente
la temperatura de llama que se alcanza durante la combustión. La formación
de holĺın depende principalmente del dosado en la longitud de lift-off y ésta
es muy sensible a la temperatura del gas, mientras que la oxidación de holĺın
también se relaciona con este parámetro al estar fuertemente condicionada por
la temperatura de llama durante la última etapa del proceso de combustión.
La presión del gas es quizá la propiedad termodinámica menos relevante
puesto que su influencia se limita a modificar las condiciones de saturación en
las que se encuentra el combustible y con ello la evaporación, siendo el efecto
moderado, y por otro lado el tiempo de retraso aunque en menor medida que
la temperatura del gas y con ello las caracteŕısticas de la fase de combustión
premezclada. No obstante, la evolución de la presión es fundamental puesto
que determina el rendimiento térmico del motor.
La fracción másica de ox́ıgeno contenido en el gas no altera el proceso
f́ısico de englobamiento de gas y por ello no induce alteraciones importantes
en las caracteŕısticas morfológicas del chorro, ni tampoco en el proceso de
evaporación, pero si que determina la distribución local de ox́ıgeno el seno del
chorro.
Además, la fracción másica de ox́ıgeno junto con los inertes contenidos
en el EGR alteran la evolución de la cinética qúımica durante el proceso
de autoencendido del combustible y con ello el tiempo de retraso y las
caracteŕısticas de la fase de combustión premezclada. Por otra parte es un
parámetro también muy importante durante las etapas de combustión por
difusión rápida y lenta, ambas asociadas a la distribución de dosados en el
chorro.
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La fracción másica de ox́ıgeno en el gas condiciona fuertemente la formación
de contaminantes al ser un parámetro que controla directamente la temperatu-
ra de llama durante el proceso de combustión. Por ello es determinante tanto
para la formación de NOx como para la formación/destrucción del holĺın.
Sobre la base de estas conclusiones, en los caṕıtulos 5 y 6 se realiza
el planteamiento y posterior análisis del potencial de la aplicación de los
ciclos Atkinson y Miller respectivamente en el ámbito de los motores Diesel
dedicando una especial atención a la evolución del proceso de combustión y la
formación de contaminantes.
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[15] Correas D. Estudio teórico-experimental del chorro libre Diesel isotermo. Tesis
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[40] Han D. y Mungal M. G. “Direct measurement of entrainment in reacting/nonreacting
turbulent jets”. Combustion and Flame, Vol. 124 no 3, pp. 370–386, 2001.
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de Máquinas y Motores Térmicos, 1998.
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Politécnica de Valencia, Departamento de Máquinas y Motores Térmicos, 2003.
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4.1. Introducción
La realización de toda investigación de corte cient́ıfico-tecnológico requiere
la selección, puesta a punto, validación y posterior utilización de diferentes
herramientas tanto experimentales como teóricas. Aśı pues, el éxito asociado
a la consecución de los objetivos inicialmente planteados depende en gran
medida de las caracteŕısticas de dichas herramientas. Por tanto, en el presente
caṕıtulo se describen brevemente, pero con suficiente nivel de detalle, tanto
las instalaciones y equipos de medida como los modelos teóricos utilizados
durante el desarrollo de esta investigación.
Cabe comentar que por motivos puramente formales y de coherencia se ha
estructurado el caṕıtulo en tres apartados bien diferenciados. El apartado 4.2
está dedicado a la caracterización de las herramientas experimentales mientras
que el apartado 4.3 describe las herramientas teóricas. Finalmente, el
apartado 4.4 se dedica ı́ntegramente a presentar la metodoloǵıa empleada
durante la realización del trabajo experimental.
Finalmente, más información sobre las caracteŕısticas de diferentes
instalaciones experimentales, equipos de medida y modelos teóricos de uso
generalizado en el ámbito de la investigación en motores Diesel puede
encontrarse en los trabajos de Molina [1], Riesco [2] o González [3].
4.2. Herramientas experimentales
El planteamiento básicamente experimental del presente trabajo exige
la utilización de herramientas adecuadas que permitan obtener resultados
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razonablemente precisos, repetitivos y fiables. La descripción del equipamiento
experimental es estrictamente necesaria puesto que ofrece al lector valiosa
información sobre los equipos y procedimientos utilizados para realizar los
ensayos y la precisión que se pueda tener en éstos.
La mayor parte del trabajo experimental ha sido realizada sobre un
motor monociĺındrico de investigación que por sus especiales caracteŕısticas
será ampliamente descrito en el apartado 4.2.1. Este motor ha sido instalado
en una sala de ensayo completamente equipada para permitir su correcto
funcionamiento y su control. La estructura de esta sala de ensayo se detalla
brevemente en el apartado 4.2.2. Finalmente, el apartado 4.2.3 está dedicado
a la descripción de la instrumentación y de los diferentes equipos de medida
que se han considerado necesarios para realizar el presente trabajo.
4.2.1. Motor monociĺındrico de investigación
El motor monociĺındrico de investigación es, sin lugar a dudas, el
componente más importante de la instalación experimental y a su vez también
el más complejo estructural y tecnológicamente. Puesto que en última instancia
es el propio motor el que delimita en mayor medida el ámbito del estudio, es
necesario conocer sus caracteŕısticas más relevantes y muy especialmente sus
propiedades geométricas.
Este motor ha sido equipado con un sistema de inyección de acuerdo con
las necesidades del presente estudio y al que se le dedica una sección aparte.
Finalmente, el sistema de distribución variable que acciona las válvulas del
motor es el que justifica el planteamiento y desarrollo de la presente tesis
desde el punto de vista tecnológico. A la descripción detallada de este sistema
se dedica la tercera y última sección de este apartado.
4.2.1.1. Descripción del motor
La instalación experimental en la que se han realizado los ensayos durante
esta tesis equipa un motor Diesel monociĺındrico de inyección directa y
1.806 litros de cilindrada unitaria que es perfectamente representativo, aunque
con un sólo cilindro, de los motores industriales generalmente empleados para
equipar veh́ıculos dedicados al transporte por carretera de mercanćıas y/o
personas. Este motor ha sido espećıficamente diseñado como una herramienta
para investigar los fenómenos relacionados con el proceso de combustión y la
formación de contaminantes en el interior de la cámara de combustión.
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El motor se ha construido a partir de una unidad básica de la
firma austŕıaca AVL, concretamente el modelo 5300. Esta unidad básica
está compuesta por un bloque con su cárter y un sistema de masas
contrarrotantes que asegura el correcto equilibrado del motor. La principal
ventaja que ofrece esta configuración es la posibilidad de desensamblar el
bloque de la base de forma sencilla y eficiente para realizar modificaciones
estructurales en caso de ser necesario.
Tabla 4.1. Caracteŕısticas del motor monociĺındrico de investigación. :Volumen del
bowl sin considerar los pockets labrados en la cabeza del pistón.
Caracteŕıstica Valor
Tipo Motor Diesel monociĺındrico de
inyección directa y 4 tiempos
Fabricante AVL (Unidad básica)
Velocidad nominal 2200 rpm
Velocidad máxima 3000 rpm
Presión máxima en el cilindro 250 bar
Motor equivalente VOLVO MD11US07
Diámetro x carrera 123 mm x 152 mm
Longitud de biela 225 mm
Longitud de manivela 76 mm
Desplazamiento 1806 cm3
Relación de compresión 16.3 : 1
Diámetro del bowl 83.6 mm
Profundidad del bowl 19.98 mm
Volumen: del bowl 95.65 1.3 cm3
Coeficiente de torbellino medio 0.3
El objetivo de este motor monociĺındrico de investigación es reproducir
lo mas fielmente posible las caracteŕısticas estructurales y geométricas de un
motor policiĺındrico de serie que se considera equivalente a todos los efectos.
Para ello, sobre la unidad básica se ha instalado tanto la cadena cinemática
(cigüeñal, biela y pistón) como la culata de cuatro válvulas por cilindro e
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inyector vertical centrado correspondientes al modelo MD11US071 fabricado
por el grupo Volvo Trucks, si bien el cigüeñal debe adaptarse a las dimensiones
de la unidad básica y por ello dispone de una única muñequilla. A modo de
resumen, la tabla 4.1 muestra las caracteŕısticas principales del motor junto
con una serie de datos adicionales de interés.
La figura 4.1(a) muestra una vista isométrica del pistón y la figura 4.1(b)
una sección de la parte superior del mismo donde se puede apreciar la
geometŕıa del bowl junto con sus dimensiones caracteŕısticas. Finalmente, cabe
comentar que el elevado valor de la relación entre el diámetro del bowl y el del
cilindro (0.68) junto con el reducido coeficiente de torbellino medio limitan el
movimiento rotacional o swirl del aire en el interior de la cámara de combustión
durante el proceso de inyección-combustión.
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(b) Detalle del bowl (sin pockets)
Figura 4.1. Esquema de la geometŕıa del conjunto formado por el pistón y el bowl.
4.2.1.2. Sistema de inyección
El motor dispone de un sistema de inyección producido por la firma Bosch,
concretamente el modelo CRSN4.2 [4]. Como muestra la figura 4.2 el sistema de
inyección CRSN4.2 es de tipo common rail y dispone de un pistón amplificador
hidráulico integrado en el inyector.
1El motor VOLVO MD11US07 de serie dispone de 6 cilindros y por lo tanto una cilindrada
total de 10.836 litros. En cuanto a sus prestaciones, alcanza un par máximo de 2200 Nm a
1245 rpm y una potencia máxima de 315 kW a 1775 rpm según datos del fabricante.
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Figura 4.2. Esquema del sistema de inyección Bosch CRSN4.2 instalado en el motor.
La caracteŕıstica fundamental de este sistema en cuanto a prestaciones
es la combinación de la flexibilidad de las inyecciones múltiples (el sistema
permite hasta cinco inyecciones diferentes) junto con la posibilidad de realizar
rate shaping durante la inyección principal.
El componente más complejo del sistema es el inyector modelo CRIN4.2.
La figura 4.2 muestra una sección de este inyector donde es posible identificar
sus componentes más importantes. Según la figura el inyector está diseñado
de forma modular y está dividido en tres partes que son el amplificador de
presión, el módulo de control y el módulo de inyección.
El inyector dispone de dos solenoides de control. El primero de ellos se
encuentra situado en las proximidades de la tobera y controla el movimiento
de la aguja del inyector mientras que el segundo solenoide controla el pistón
amplificador. La relación de amplificación del pistón es de 2.2 y la presión
máxima en el ráıl es de 900 bar, por lo que permite alcanzar presiones de
inyección cercanas a 2000 bar. Variando el instante de activación del pistón
amplificador en relación con el instante de activación de la aguja del inyector es
posible realizar rate shaping o bien obtener una tasa de inyección rectangular
a alta presión.
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FFigura 4.3. Posición relativa de los chorros respecto al bowl cuando el pistón se
encuentra situado en el PMS. En esta figura se ha supuesto un ángulo de chorro de
referencia igual a 20.
Finalmente, la tobera de inyección también está fabricada por la firma
Bosch y dispone de 8 orificios ciĺındricos de 0.196 mm de diámetro dispuestos
en 2 coronas de 4 orificios cada una, siendo el ángulo de cono entre los ejes
de los chorros igual a 140. En la figura 4.3 se observa la posición relativa
de los chorros respecto al bowl cuando el pistón se encuentra situado en
el PMS. En esta figura es fácil observar que se trata de una geometŕıa de
tobera convencional.
4.2.1.3. Sistema de accionamiento de válvulas
Sin duda el elemento más innovador instalado en el motor es el sistema
de accionamiento de válvulas. Acorde con el objetivo fundamental planteado
para este trabajo que consiste en estudiar el efecto de modificar las condiciones
termodinámicas del gas en el cilindro ajustando el ángulo de cierre de las
válvulas de admisión (y por lo tanto la duración de los procesos de admisión
y compresión), se ha considerado conveniente sustituir el sistema mecánico de
accionamiento de válvulas convencional que equipaba originalmente el motor
y que es completamente ŕıgido por un sistema de tipo variable o flexible.
En la actualidad existen un gran número de soluciones estructurales
que permiten flexibilizar el accionamiento de las válvulas de admisión y/o
escape de los MCIA, modificando aśı en mayor o menor medida el diagrama
de distribución. La figura 4.4 muestra la clasificación de estos sistemas de
accionamiento variable de válvulas (VVA) propuesta por Hannibal et al. [5].
Atendiendo a esta clasificación, para el presente trabajo se ha instalado un
sistema VVA sin árboles de levas (tipo camless) cuyo principio de operación
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Figura 4.4. Calisificación de los sistemas de distribución variable disponibles en la
actualidad. Fuente: Hannibal et al. [5].
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se basa en el accionamiento hidráulico de las cuatro válvulas del motor de
forma completamente independiente. En realidad, el sistema considerado en
su conjunto es electrohidráulico puesto que el accionamiento de las válvulas
es hidráulico pero como se explicará más adelante el control es electrónico.
La arquitectura de este sistema camless electrohidráulico con actuación
en dos etapas es una patente desarrollada por Sturman Industries bajo la
denominación HVA 4A [6, 7]. Como muestra el esquema hidráulico de la
figura 4.5(a), este sistema de actuación en dos etapas requiere tres niveles
de presión de aceite (de 100 a 200 bar para accionar la válvula, alrededor
de 35 bar para el circuito de control y finalmente 1 bar para el circuito
de retorno) y por ello el diseño incluye un circuito de aceite espećıfico
completamente independiente del aceite de lubricación del motor. En este
caso las bombas hidráulicas instaladas en el circuito de aceite del sistema
HVA 4A, que son accionadas eléctricamente, están sobredimensionadas
porque se trata realmente de un prototipo. En este trabajo, las pérdidas
mecánicas correspondientes a estas bombas no se consideran puesto que no es
posible estimar un valor realista para éstas y en consecuencia los parámetros
efectivos del motor se subestimaŕıan en todos los casos.
En cuanto al principio de funcionamiento, el control electrónico directo de
las dos válvulas digitales (válvula de venteo y válvula de presión) desplaza la
válvula proporcional de 3 v́ıas para conseguir la apertura, el bloqueo o el cierre
de la válvula del motor. En este sistema el cierre de la válvula es forzado por
el muelle cuando el pistón hidráulico se despresuriza.
El sistema HVA 4A dispone también de una unidad de control electrónica
denominada por el fabricante como VDM+ que permite medir y controlar
el movimiento de cada una de las cuatro válvulas de forma totalmente
independiente. Durante cada evento de apertura/cierre de válvula, el perfil
de levantamiento es registrado por medio de un sensor de efecto Hall que mide
el desplazamiento del vástago del actuador hidráulico. Entre dos ciclos la señal
se filtra, se convierte y se compara con los parámetros de referencia deseados
para el ángulo de apertura y cierre, levantamiento máximo y velocidad de
cierre. Para la gestión del sistema se han implementado ciclos de control en
bucle cerrado con controladores de tipo feedback/feedforward para ajustar los
parámetros de control de las válvulas digitales que se utilizarán en el siguiente
ciclo.
En la figura 4.5(b) se comparan los perfiles de levantamiento de válvulas
nominales obtenidos con este sistema con los que genera el sistema de
distribución mecánico original. Destacan en esta figura las elevadas velocidades
de apertura y cierre de válvulas obtenidas con el sistema HVA 4A.
















































(b) Perfiles de levantamiento generados por el sistema camless HVA 4A
Figura 4.5. Esquema hidráulico del sistema de distribución variable HVA 4A y
perfiles de levantamiento de válvulas nominales.
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Estas rampas de apertura y cierre de válvulas extremadamente rápidas son
caracteŕısticas de los sistemas camless de tipo electrohidráulico puesto que no
existe ningún tipo de restricción mecánica asociada al perfil de leva.
Un ejemplo de aplicación de este sistema en el motor policiĺındrico
equivalente al motor monociĺındrico utilizado en el presente trabajo se puede
encontrar en el trabajo de Lombard et al. [8]. En este trabajo se incluye una
sección donde se explican las diferentes posibilidades que ofrece el sistema
HVA 4A. Aun aśı, se ha considerado conveniente mostrar en la figura 4.6
diversos ejemplos de las prestaciones de este sistema en cuanto a flexibilidad
de accionamiento tanto de las válvulas de escape como de las de admisión, que
se resumen a continuación:
Ángulos de apertura y cierre. Los ángulos de apertura y cierre
de las cuatro válvulas son completamente variables siempre que se
evite el impacto de la válvula con la cabeza del pistón durante
el PMS correspondiente al cruce de válvulas. Para minimizar las
solicitaciones mecánicas asociadas a este posible impacto, el sistema
HVA 4A calcula la posición instantánea del pistón y si prevé un posible
impacto con alguna válvula activa un protocolo de seguridad que permite
evacuar la presión del actuador, retornando la válvula a su asiento
libremente durante el impacto.
Velocidad de apertura. La velocidad de apertura de las cuatro válvulas es
ligeramente regulable aumentando o disminuyendo el nivel de presión en
el circuito hidráulico de alta presión, si bien los rangos permitidos no son
muy amplios. Además la velocidad de apertura de las cuatro válvulas no
es independiente puesto que el circuito hidráulico es común entre ellas.
Levantamiento máximo. El levantamiento de cada una de las válvulas
se controla por separado. Este levantamiento máximo es variable en un
rango comprendido entre 1.5 y 10 mm.
Velocidad de la parte final del cierre. La velocidad de la parte final
del proceso de cierre de las válvulas es también variable. En este caso
los parámetros de control son por un lado el levantamiento a partir
del cual se considera que la válvula está en esta última etapa de
cierre y por otro lado la velocidad a la cual se realiza dicho cierre
a partir del levantamiento anteriormente definido. Esta posibilidad de
control es relevante puesto que permite ajustar la velocidad de impacto
de la válvula contra su asiento durante el proceso de cierre, que
generalmente en los sistemas VVA electrohidráulicos es extremadamente
rápida llegando a provocar incluso la fractura de la válvula.
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Número de eventos. El nivel de desarrollo en el que se encuentra el
sistema HVA 4A utilizado en el presente trabajo permite la apertura de
cada válvula (tanto de admisión como de escape) un máximo de 2 veces
por ciclo. El nivel de flexibilidad de este evento de apertura de válvula
secundario es similar al ofrecido por el evento principal.
Cruce de válvulas. Debido a las rampas extremadamente rápidas de
apertura de las válvulas de admisión y de cierre de las válvulas de escape,
el cruce de válvulas generado por los sistemas VVA electrohidráulicos
en general es negativo. Sin embargo, en este caso el sistema HVA 4A
permite abrir la válvula de admisión durante la carrera de escape con
un levantamiento de 1 mm, que es suficientemente pequeño como para
evitar la colisión con el pistón cuando este se encuentra en el PMS. De
esta manera es posible gestionar la duración del cruce de válvulas si se
considera necesario o conveniente.
El estudio de Lombard et al. [8] también incluye un análisis de la precisión
y repetibilidad del sistema HVA 4A utilizando 100 ciclos de operación. Los
autores han definido la precisión como la diferencia entre el valor promedio
de cada parámetro frente al valor de comando, y la repetibilidad como tres
veces la desviación estándar sobre el valor medio. A continuación se resumen
los resultados de este estudio tanto para las válvulas de admisión como para
las de escape:
Ángulo de apertura. La precisión en este parámetro es de2 CADmientras
que la repetibilidad es de 3 CAD.
Levantamiento máximo. La precisión para el levantamiento máximo de
válvula es igual a 0.2 mm si el valor de referencia está por debajo de
3.5 mm y 0.5 mm para levantamiento mayores. La repetibilidad es de
0.8 mm para levantamientos estándar y 0.5 mm para el levantamiento
de 1 mm asociado a las válvulas de admisión cuando se realiza cruce de
válvulas.
Ángulo de cierre. La precisión en este parámetro es de 3 CADy la
repetibilidad es de 3 CAD.
4.2.2. Caracteŕısticas de la sala de ensayo
Para mostrar la estructura básica de la sala de ensayo, la figura 4.7
representa un esquema de la sala de ensayo donde se han realizado la totalidad
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(e) Post-lift de la válvula de escape













(f) Control del cruce de válvulas
Figura 4.6. Flexibilidad ofrecida por el sistema de distribución variable HVA 4A.








































































































































































Figura 4.7. Esquema de la sala de ensayo. Se pueden identificar los sistemas
auxiliares, los diferentes equipos de medida y la distribución de los sensores
principales.
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de los ensayos en motor incluidos en esta tesis, y que se encuentra situada en el
laboratorio perteneciente al Departamento de Máquinas y Motores Térmicos
(DMMT) de la Universidad Politécnica de Valencia. En este esquema es
posible identificar además del propio motor térmico de investigación, los
diferentes sistemas auxiliares (regulación de par y régimen, admisión, escape,
EGR, lubricación, refrigeración y alimentación de combustible) y equipos de
medida disponibles, aśı como los sensores más relevantes y su localización.
Una vez presentada la sala de ensayo de forma general, en los siguientes
subapartados se procede a detallar brevemente y por separado cada uno de
sus sistemas auxiliares y los principales sensores y equipos de medida.
4.2.2.1. Sistema de regulación de par y régimen
Este sistema permite estabilizar el motor en el punto de funcionamiento
deseado controlando tanto el régimen de giro como el par ejercido por el motor.
El principal elemento de este sistema es el freno dinamométrico, puesto que es
el encargado de disipar la potencia generada por el motor. Las caracteŕısticas
más relevantes del freno se muestran en la tabla 4.2.
Tabla 4.2. Caracteŕısticas del freno dinamométrico.
Caracteŕıstica Valor
Tipo Freno dinamométrico de 4 polos
Fabricante Wittur Electric Drives GmbH
Modelo DSB3-16.3-B0I.41-M1KN
Potencia nominal 65 kW
Par nominal 414 Nm
Velocidad nominal 1500 rpm
Velocidad máxima 6500 rpm
Este freno se puede utilizar también como motor eléctrico para arrastrar
el motor en caso de ser necesario, como por ejemplo durante el arranque o
cuando se realizan ensayos sin combustión para caracterizar el motor.
En este trabajo todos los ensayos se han realizado a régimen de giro
constante. Aśı pues, para regular el régimen de giro del motor con la precisión
adecuada, el freno dispone de un equipamiento de control espećıfico que consta
básicamente de un variador de frecuencia y un regulador PI. Con este sistema
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de regulación se consigue una precisión de 1 rpm en el régimen de giro
medio. En este sistema, además del régimen de giro se mide el par efectivo
entregado por el motor monociĺındrico de investigación utilizado durante el
presente estudio.
4.2.2.2. Sistemas de admisión, escape y EGR
El sistema de admisión tiene como objetivo acondicionar convenientemente
el aire que posteriormente se introduce en el motor durante el proceso de
admisión. Para ello, este sistema dispone de un depósito o remanso donde
se genera una atmósfera virtual controlando las condiciones de presión y
temperatura del aire. Por lo tanto, las condiciones termodinámicas del aire
en el sistema de admisión son completamente independientes del punto
de funcionamiento en el que opera el motor, lo que dota a la instalación
experimental de una gran flexibilidad.
El volumen del remanso de admisión debe ser suficiente para atenuar las
ondas de presión que se generan en el sistema debido al carácter fuertemente
pulsante del proceso de admisión. En este caso el volumen del remanso es
de 500 litros, que es un valor por encima del mı́nimo admisible calculado
tanto por el método Kastner [9] (477 litros) como también por el método SAE
J244 [10] (418 litros).
En este caso, el sistema de admisión debe ser también capaz de reproducir
lo más fielmente posible las condiciones de sobrealimentación que se alcanzan
en el motor policiĺındrico equivalente, que puede equipar un sistema de
sobrealimentación en dos etapas (con dos turbogrupos) y con refrigeración
intermedia. Para ello el sistema de admisión dispone de dos compresores
externos de tornillo2, uno de baja-media presión (desde 1 hasta 3.7 bar) y otro
de alta presión (desde 3.7 hasta 9 bar). Durante los ensayos, estos compresores
se utilizan alternativamente dependiendo de la presión de admisión necesaria.
Cada compresor está asociado a un secador donde se extrae la humedad
del aire comprimido por medio de un proceso de enfriamiento. La humedad
espećıfica a la salida del secador está determinada por su presión de trabajo
(que es igual a la presión de sobrealimentación) y por la temperatura en propio
enfriador, que en este caso es igual a 3 C, ya que en estas condiciones el aire
se encuentra saturado.
2Los dos compresores están exentos de aceite puesto que en caso contrario este aceite
podŕıa entrar en contacto con el flujo de aire introduciéndose en el motor a través de la
admisión, generando incertidumbres especialmente en la medida de emisiones contaminantes.
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La presión del aire en el remanso de admisión se controla mediante un
regulador PID que actúa sobre el régimen de giro del compresor que se
encuentre en operación. La precisión obtenida con este sistema de control
es de 0.001 bar cuando opera el compresor de baja/media presión y de
0.005 bar si se encuentra en funcionamiento el compresor de alta presión.
La temperatura en el interior del remanso de admisión se controla a su vez
por medio de un regulador PID que acciona una resistencia de calentamiento
situada aguas arriba del mismo.
En el sistema de admisión existen numerosos sensores que son necesarios
para asegurar el correcto control del mismo, aunque únicamente se van a
resaltar los más relevantes. Aparte de los sensores de presión y temperatura
medias en el remanso ya comentados, se dispone de un equipo de medida de
gasto másico de aire fresco situado aguas arriba del remanso de admisión (antes
de introducir los gases de escape recirculados) y de un sensor de temperatura
media y otro de presión instantánea situados ambos en el colector de admisión,
lo más cerca posible de la entrada a la culata.
Por su parte, el sistema de escape es notablemente más sencillo puesto
que su principal función es permitir la evacuación controlada de los gases de
escape que se encuentran a elevada presión y temperatura. No obstante, se ha
instalado un remanso en el sistema para atenuar las ondas de presión que se
producen debido al carácter fuertemente pulsante del proceso de escape. En
este trabajo, se ha generado una presión artificial en el sistema de escape con
el objetivo de simular la contrapresión que producen las turbinas en el motor
policiĺındrico equivalente. Además, esta contrapresión permite recircular gases
desde el sistema de escape hacia el colector de admisión al generar una
diferencia de presión positiva entre el sistema de escape y el de admisión.
La presión en el sistema de escape se controla por medio de un regulador
PID que actúa sobre una válvula neumática situada aguas abajo del remanso
de escape. La precisión máxima que proporciona este mecanismo de control es
de 0.010 bar. En el sistema de escape se mide también la temperatura media
y la presión instantánea en el colector en puntos situados lo más cerca posible
de la culata.
La sala de ensayo también dispone de un sistema de recirculación de gases
desde el colector de escape hasta el colector de admisión también llamado
sistema de EGR. Inicialmente, los gases extráıdos del sistema de escape se
enfŕıan por medio de un intercambiador de calor aire-agua, y posteriormente
se introducen en un remanso de 25 litros de capacidad cuyo objetivo es
nuevamente eliminar las ondas de presión que se generan en el sistema de
EGR. Además, en este remanso se controla la temperatura de los gases por
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medio de un regulador PID que actúa sobre una resistencia de calentamiento.
Cabe destacar que al no existir ninguna bomba de impulsión en el sistema, los
gases de escape sólo pueden reconducirse hacia la admisión cuando la presión
de escape es mayor que la presión de admisión.
En el sistema de EGR se mide la temperatura media de los gases en
el remanso y también instantes antes de su introducción en el sistema de
admisión. El gasto másico de EGR se controla por medio de una válvula
neumática controlada manualmente3 que permite ajustar el porcentaje de
EGR con una precisión de 0.2 %.
4.2.2.3. Sistemas de refrigeración y lubricación
Debido a las especiales caracteŕısticas de los motores monociĺındricos
en general, la posibilidad de equipar sistemas propios de refrigeración o de
lubricación resulta inviable. La utilización de sistemas convencionales donde
el propio motor acciona las bombas de aceite y agua proporcionaŕıan en este
caso un incremento inaceptable de las pérdidas mecánicas teniendo en cuenta
la potencia que entrega el único cilindro disponible. Por otra parte, el calor
generado por un sólo cilindro es mucho menor que el que se disipa en el motor
policiĺındrico equivalente y por lo tanto, resulta más dif́ıcil calentar el fluido
refrigerante y el lubricante hasta llegar a la temperatura de trabajo en un
tiempo razonable.
Por los motivos citados anteriormente, la sala de ensayos equipa un circuito
de refrigeración y otro de lubricación independientes, donde ambos fluidos
de trabajo circulan impulsados por sendas bombas eléctricas accionadas de
forma completamente independiente del motor. Como muestra el esquema de
la figura 4.7, el calor evacuado del motor por ambos sistemas es finalmente
cedido al exterior de la sala mediante intercambiadores de calor agua-agua en
un caso y agua-aceite en el otro. Los dos circuitos disponen de resistencias de
calentamiento espećıficas para acondicionar ĺıquidos y que durante la puesta
en marcha se utilizan para precalentar tanto el ĺıquido refrigerante como
el aceite lubricante, acelerando aśı el transitorio térmico hasta alcanzar las
condiciones óptimas de ensayo. Una última ventaja adicional de estos sistemas
es la posibilidad de llevar el fluido refrigerante y el aceite lubricante hasta la
temperatura de trabajo antes de poner en marcha el motor, por lo que éste
se calienta previamente al arranque evitando de esta forma los problemas de
desgaste asociados al arranque en fŕıo.
3La precisión que se alcanza regulando de forma manual es más que suficiente para
abordar los objetivos planteados en la presente tesis, mientras que la regulación automática
es compleja puesto que los sistemas de escape y EGR están fuertemente acoplados.
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Con el fin de evitar posibles perturbaciones no controladas en los
resultados, la temperatura del fluido refrigerante se ha mantenido en 80 
1 C y la del lubricante en 90  1 C durante la realización de todos los
ensayos. Estos valores de referencia se corresponden con los definidos para
el motor policiĺındrico equivalente operando en condiciones estándar. Estas
temperaturas se regulan por medio de controladores tipo PID. La presión del
lubricante también se ha fijado, en este caso, en 5 0.2 bar por medio de una
válvula reguladora de presión.
Finalmente, como muestra la figura 4.7, tanto la temperatura del
refrigerante como la del lubricante se registran a la entrada y a la salida
del motor, aunque son las temperaturas de salida las que se utilizan como
variables de control. La presión del aceite lubricante también se monitoriza
por motivos de seguridad.
4.2.2.4. Sistema de alimentación de combustible
El combustible, que inicialmente se encuentra almacenado en un depósito
habilitado al efecto y situado fuera de la sala de ensayo, debe alcanzar una
presión y una temperatura compatibles con los requerimientos impuestos por
el sistema de inyección instalado en el motor. Por lo tanto, la instalación
experimental dispone de un sistema de alimentación de combustible que
permite acondicionar el combustible, regulando tanto su presión como su
temperatura.
La presión manométrica a la entrada de la bomba de baja presión del
sistema de inyección debe estar obligatoriamente por debajo de 0.2 bar puesto
que en caso contrario, el sistema de regulación de la bomba no funciona
correctamente y el sistema de inyección presenta un comportamiento inestable.
Para controlar esta presión, el sistema de alimentación de combustible dispone
de una válvula reguladora de presión tarada a 1 bar situada en la entrada de
la sala. Posteriormente, la presión a la entrada de la bomba de baja presión
del sistema de inyección es únicamente la diferencia de alturas entre ésta y la
balanza gravimétrica (alrededor de 0.1 bar).
El gasto másico promedio de combustible se mide directamente con
una balanza gravimétrica. Respecto a la temperatura del combustible, en
este trabajo se ha mantenido en 55  1 C. Esta temperatura debe ser
estrictamente controlada por diferentes motivos. Por una parte, si durante
los ensayos la temperatura del combustible no es constante a la entrada de
la bomba de baja presión del sistema de inyección, tampoco lo es después
de la doble etapa de compresión en la bomba de alta presión y en el pistón
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amplificador. Esta diferencia de temperaturas también modifica la densidad
del combustible, afectando en mayor o menor medida a la morfoloǵıa del
chorro, al comportamiento f́ısico, qúımico y termodinámico de la mezcla aire-
combustible durante el proceso de inyección-combustión y en última instancia
a la formación de contaminantes [11–13].
Por otra parte, el control de la temperatura del combustible es necesario
para obtener medidas precisas en la balanza gravimétrica. Según justifica
de Rudder [14], son las variaciones rápidas de temperatura las que generan
los mayores errores en la medida de gasto de combustible. En efecto, cualquier
cambio de la temperatura del combustible supone una variación de su densidad
y como el volumen ocupado por el combustible entre la salida de la balanza
y la entrada de la bomba del sistema de inyección es constante (8.0  103 m3
en este caso), es la masa de combustible aguas abajo de la balanza la que se
modifica introduciendo un error en la medida de gasto de combustible.
En su trabajo, de Rudder incluso cuantifica el error cometido en la medida
de gasto de combustible debido a las variaciones de temperatura en el sistema
de alimentación, particularizando para un motor Diesel monociĺındrico de
pequeña cilindrada (287 cm3) con un consumo de combustible reducido (
1.00 kg{ℎ). Sin embargo, en este caso la cilindrada del motor es notablemente
mayor (1805 cm3) y el consumo mı́nimo de combustible durante el presente
trabajo también ( 3.20 kg{ℎ).
Se considera pues conveniente realizar un breve análisis similar al realizado
por de Rudder, pero en este caso para definir un criterio de estabilidad para
la temperatura del combustible. Los resultados mostrados en la tabla 4.3
indican que para cometer un error en la medida de combustible menor de
0.03 kg{ℎ, que supone un 10 % de error en el peor de los casos, es necesario
que el combustible tarde alrededor de once minutos en variar su temperatura
1 C, una vez alcanzada la temperatura de trabajo (55 C).
A pesar de la aplicación de este criterio de estabilidad durante la realización
de los ensayos, la precisión en la medida de combustible en condiciones óptimas
se estima que es aproximadamente 0.04 kg{ℎ considerando éste junto con
otros efectos como la precisión de la balanza gravimétrica, posibles fugas de
combustible en el circuito, etc.
Los principales sensores instalados en el sistema de alimentación de
combustible se muestran en la figura 4.7. Este sistema dispone de un sensor de
presión situado a la entrada de la sala, mientras que la temperatura se mide a
la entrada y a la salida del motor. La temperatura de combustible a la salida
del motor se regula mediante un controlador de tipo PID.
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Tabla 4.3. Criterio de estabilidad para la temperatura del combustible. Correlación
para calcular f pTf q obtenida de
aRodŕıguez-Antón et al. [15] o bDzida y Prusakiewicz
[16].
ΔTf pf Δf Vf  10
3 Δmf  10
3 Δ 9mf t
(C) (bar) (kg{m3) (m3) (kg) (kg{ℎ) (s)
55 Ñ 56 1.0 0.676a 8.0 -5.408 -0.03 649
0.672b 8.0 -5.376 -0.03 645
55 Ñ 54 1.0 0.676a 8.0 5.408 0.03 649
0.672b 8.0 5.376 0.03 645
4.2.2.5. Sistemas de adquisición de datos
Debido a la gran cantidad de parámetros que deben ser registrados y a su
diferente naturaleza, la sala de ensayo dispone de dos sistemas de adquisición
de datos completamente independientes. La diferencia entre éstos consiste
fundamentalmente en su frecuencia de muestreo, por lo tanto en adelante se
distingue entre el sistema de adquisición (SAD) de baja frecuencia y el de alta
frecuencia.
Con el SAD de baja frecuencia se registran las denominadas variables
medias de ensayo, que son aquellas variables cuyo valor instantáneo durante
un ciclo de motor no es de interés, pero śı que es importante conocer su valor
medio a lo largo del tiempo.
La configuración de este sistema consiste en un hardware de adquisición
de señales comercial, concretamente de la empresa National Instruments y un
software denominado Samaruc desarrollado ı́ntegramente por el Departamento
de Máquinas y Motores Térmicos de la Universidad Politécnica de Valencia y
programado en el lenguaje Labview.
Puesto que este sistema se utiliza para medir variables medias, su frecuen-
cia de muestreo es constante y está prefijada a 1 Hz independientemente
del régimen de giro del motor. Durante la adquisición de una medida, el
sistema registra los valores de todas las variables medias durante 40 s y realiza
posteriormente un promediado para cada variable. En este trabajo el régimen
del motor se ha mantenido constante a 1500 rpm para todos los ensayos, por lo
que una ventana de 40 s para el tiempo de medida implica que el motor realiza
500 ciclos durante dicha medida. Una vez estabilizado el motor, estos 500 ciclos
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son más que suficientes para proporcionar unos valores medios representativos
de los diferentes parámetros.
Con el SAD de alta frecuencia se registran las variables instantáneas
de ensayo, también llamadas variables dinámicas. En este caso el valor
instantáneo (o dinámico) de estas variables a lo largo de un ciclo de motor
es en la mayoŕıa de los casos más relevante que su valor medio. Teniendo en
cuenta las caracteŕısticas propias de la instalación experimental y el trabajo
de investigación a realizar, las variables instantáneas que se han considerado
de interés y que han sido registradas durante la realización de los ensayos se
recogen en la tabla 4.4.
Tabla 4.4. Variables instantáneas registradas durante la realización de los ensayos.
Localización Variable
Bloque motor Presión en la cámara de combustión
Sistema de inyección Pulso eléctrico del inyector
Pulso eléctrico del pistón amplificador




Sistema de admisión Presión en el conducto
Sistema de escape Presión en el conducto
Taśımetro Presión de combustible
En una primera etapa de adquisición, las señales que provienen de los
diferentes sensores distribuidos en la instalación experimental se registran
por medio de una cadena de medida. Para este estudio se ha seleccionado
una cadena de medida de la marca Yokogawa, modelo DL716E puesto que
permite registrar un máximo de 16 canales. La segunda etapa de adquisición
consiste en transferir las medidas almacenadas en la cadena de medida hasta
un ordenador mediante un software espećıfico de comunicación desarrollado
ı́ntegramente por el Departamento de Máquinas y Motores Térmicos de la
Universidad Politécnica de Valencia.
Respecto a la frecuencia de muestreo, en este sistema es variable y se
adapta al régimen de giro del motor. Efectivamente el sistema registra siempre
3600 puntos por ciclo de motor, lo que representa un medida cada 0.2 CAD.
Para este trabajo el régimen de giro del motor se ha mantenido constante a
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1500 rpm, lo que supone una frecuencia de muestreo de 45 kHz. Durante
la adquisición de una medida, el sistema registra los valores de todas las
variables instantáneas durante 100 ciclos de motor con la frecuencia indicada
anteriormente para después realizar un promediado punto a punto para cada
variable, obteniendo aśı la señal instantánea promediada.
4.2.3. Instrumentación y equipos de medida
Una vez realizada la caracterización tanto del motor térmico como de la
sala de ensayos, en esta sección se describe brevemente la instrumentación
básica junto con los equipos de medida con los que se ha dotado a la instalación
experimental. Se trata pues de ofrecer datos relacionados con el rango de
medida y la precisión máxima que ofrecen los diferentes sensores y equipos de
medida utilizados durante la realización del presente trabajo.
4.2.3.1. Sensores de par y régimen de giro
La medida de par efectivo se obtiene a través de un torqúımetro de galgas
extensiométricas modelo HBM T10F KF1 [17] que se encuentra situado en el
eje del freno dinamométrico. El par nominal de medida para este transductor
es igual a 1000 Nm, muy por encima de los valores t́ıpicos alcanzados en el
motor. La precisión que ofrece este transductor es del 0.2 % sobre el par
nominal, es decir 1 Nm.
El régimen de giro del motor se mide mediante un codificador angular
óptico modelo AVL 3644 [18]. Este codificador presenta una resolución angular
de 0.5 CAD, aunque en este trabajo se ha incrementado la resolución hasta
0.2 CAD mediante un tratamiento electrónico de la señal. La precisión máxima
que ofrece este sensor es de 0.02 CAD.
4.2.3.2. Sensores de presión y temperatura medias
Para medir la presión media de los fluidos en aquellos puntos de la
instalación experimental en los que se ha considerado necesario (generalmente
en los sistemas de admisión, escape y lubricación) se han utilizado
transductores comercializados por la marca PMA, más concretamente el
modelo P40. Los sensores incluidos en estos transductores son de tipo
4Este codificador también genera una señal de sincronización que consiste en un pulso
por vuelta de motor. Esta señal permite posicionar el PMS y además se utiliza como trigger
para el sistema de adquisición de datos de alta frecuencia.
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piezorresistivo. Entre sus caracteŕısticas cabe destacar su estabilidad térmica
y la reducida deriva temporal de la medida. El rango de medida que se ha
seleccionado para estos sensores de presión media es de 0 a 10 bar en todos
los casos.
Para la medida de temperaturas medias en gases se ha optado por instalar
termopares de tipo K sin recubrimiento en el caso de gases limpios como el
aire de admisión o con recubrimiento de protección para gases sucios como
el gas de escape o el EGR. El rango de medida de estos termopares es de
0 a 1100 C, mientras que ofrecen una precisión de 2.5 C. Estos sensores
se han seleccionado porque son perfectamente compatibles con las elevadas
temperaturas que alcanzan los gases en el colector de escape.
Por otra parte, para medir la temperatura media en ĺıquidos como el
refrigerante y el aceite lubricante se han utilizado termorresistencias de tipo
Pt100. El rango de medida para estos sensores es de 200 a 850 C y su
precisión es de 0.3 C. Las principales ventajas son su mayor sensibilidad y
su gran linealidad en todo el rango útil de medida.
4.2.3.3. Transductores de presión instantánea
Como es práctica habitual, en esta instalación experimental se registra
la presión instantánea en la cámara de combustión del motor. Para ello
se ha instalado en la culata del motor un captador piezoeléctrico, ya que
está generalmente aceptado que este tipo de captadores son los que mejores
prestaciones ofrecen de entre todos los disponibles en la actualidad. De entre
las numerosas posibilidades se ha seleccionado el modelo 6125B de la marca
Kistler. Se trata de un sensor no refrigerado con un rango de medida de 0 a
250 bar, cuyo máximo coincide exactamente con la presión máxima de diseño
del motor. La señal generada por el captador se acondiciona mediante un
módulo espećıfico también marca Kistler modelo 5015A antes de ser registrada
por el sistema de adquisición de alta frecuencia.
Por su parte, la presión instantánea tanto en el colector de admisión como
en el colector de escape se miden por medio de transductores piezorresistivos
refrigerados por agua marca Kistler modelo 4045A10 cuyo rango de medida
es 0 a 10 bar. Como sucede con la señal de presión en cámara, estas señales
deben ser también acondicionadas mediante módulos espećıficos marca Kistler
modelo 4603A10, para finalmente ser registradas por el sistema de adquisición
de alta frecuencia.
4.2. Herramientas experimentales 125
4.2.3.4. Equipos de medida de gasto másico
Durante los ensayos correspondientes a este trabajo, el caudal volumétrico
de aire (en m3{ℎ) se ha medido utilizando un caudaĺımetro de lóbulos
rotativos (roots) modelo Elster RVG G100 [19] situado aguas arriba del
remanso de admisión. El rango de medida de este equipo es de 0.05 a 160 m3{ℎ
mientras que su precisión es de 0.1 % sobre el valor medido. Sin embargo, en
el ámbito de la investigación en motores es mucho más conveniente disponer de
la medida de gasto másico de aire (en kg{ℎ) y para ello el propio caudaĺımetro
integra un sensor de presión media y otro de temperatura media como los
descritos en el apartado 4.2.3.2. De este modo se calcula el valor de la densidad
del aire que circula a través del caudaĺımetro y es posible convertir las unidades
volumétricas en unidades másicas.
Por su parte, el gasto másico de combustible que se inyecta en el motor
se mide mediante una balanza gravimétrica modelo AVL 733S [20]. En este
dispositivo la medida se realiza por medio de un sensor capacitivo que
proporciona una señal en función de la masa de combustible instantánea
contenida en el depósito. El rango de medida de la balanza es de 0 a 160 kg{ℎ
y el error de medida es menor del 0.2 % sobre el valor medido.
4.2.3.5. Equipo de medida de gases de escape
Lograr una precisión y confiabilidad adecuadas en la medida de las
emisiones gaseosas catalogadas como contaminantes contenidas en los gases
de escape es fundamental, puesto que el análisis del comportamiento de las
mismas es uno de los objetivos principales del estudio.
Para ello, la instalación experimental dispone de un equipo de medida
modelo Horiba MEXA 7100 DEGR [21]. Este equipo permite medir la
concentración volumétrica (fracción molar) de NO más NO2 (NOx), CO,
hidrocarburos sin quemar totales (THC), CO2 y O2. Aunque es evidente que
el O2 no es un contaminante, conocer su concentración en los gases escape
es importante para el análisis del proceso de combustión y los procesos de
formación de las emisiones que śı son contaminantes, muy especialmente el
holĺın.
Como muestra el esquema de la figura 4.7, este equipo está conectado al
sistema de escape mediante una sonda situada aguas abajo de la válvula de
contrapresión. Con esta sonda se extrae una muestra de gases que es conducida
hasta el equipo de medida a través de una ĺınea calefactada que mantiene la
muestra a 192 C para evitar la condensación de los hidrocarburos sin quemar.
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Por otra parte, el sistema de admisión equipa una segunda sonda en el
colector que permite enviar una pequeña muestra de gases al equipo de medida.
De esta forma, se mide la concentración volumétrica de CO2 en la admisión
para posteriormente, junto con la medida de CO2 en el escape, calcular el
porcentaje de EGR. Para conseguir homogeneizar (al menos parcialmente)
la mezcla entre los gases de escape y los de admisión y evitar en lo posible
errores en la medida de EGR, antes de tomar la muestra en la admisión se
genera turbulencia en el flujo por medio de una pletina aleteada situada en
el colector. Además, la sonda de gases de admisión está diseñada en forma
de cruz dispuesta transversalmente a la sección del colector y a la dirección
del flujo. Esta sonda dispone de diez orificios equiespaciados en cada brazo,
tomándose de este modo las muestras de forma radial en diferentes puntos
desde el centro hasta la periferia del colector.
La tabla 4.5 contiene las caracteŕısticas más relevantes de cada uno de los
analizadores disponibles en este equipo de medida, incluyendo su principio
de funcionamiento. Para obtener una descripción más detallada de estos
analizadores se remite al lector a la bibliograf́ıa especializada [22–24].
Tabla 4.5. Caracteŕısticas de los analizadores disponibles en el equipo de medida de
emisiones gaseosas.
Emisión Principio de medida Precisión
NO y NO2 Analizador por quimioluminiscencia (CLA) 4 %
CO y CO2 Analizador no dispersivo en el infrarrojo (NDIR) 4 %
THC Analizador de ionización de llama (FIA) 4 %
O2 Analizador paramagnético (PMA) 4 %
Los analizadores son calibrados con anterioridad a la realización de cada
tanda de ensayos utilizando para ello gases de referencia con una composición
estrictamente controlada.
El equipo Horiba calcula la relación A{F y el parámetro lambda ()
mediante un método basado en la composición de los gases de escape [25].
Las medidas de NOx, CO, y CO2 se corrigen para considerar la humedad
existente en los gases de escape, ya que se extrae la humedad de la muestra. A
la medida de O2 se le aplica la misma corrección puesto que también se mide
en seco, mientras que la medida de THC no se corrige ya que la muestra no
se seca previamente. La medida de NOx es objeto de una segunda corrección
para considerar la humedad que se introduce en el motor por medio del aire
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de admisión. Estas correcciones, junto con la conversión de concentraciones
volumétricas (ppm) a unidades de gasto másico (g{ℎ) se ha realizado de
acuerdo con la Directiva Europea 2005/55/EC [26], que es la que se encuentra
en vigor en el momento de la realización de este trabajo.
4.2.3.6. Opaćımetro
La opacidad del humo (o gas de escape) se mide mediante un opaćımetro
modelo AVL 415 [27]. Para ello, se extrae una cantidad definida de gases del
sistema de escape mediante una sonda instalada aguas abajo de la válvula de
regulación (ver el esquema de la figura 4.7).
Esta muestra se hace pasar por un filtro de papel blanco cuyo ı́ndice de
reflexión de la luz está calibrado. Posteriormente, una célula fotoeléctrica
detecta el grado de ennegrecimiento de este papel por el cambio que
experimenta su ı́ndice de reflexión de la luz, asignándole un valor comprendido
entre 0 (filtro sin ennegrecimiento) y 10 (filtro completamente negro). La
unidad asignada a esta escala de medida es Filter Smoke Number (FSN).
Es posible pasar de opacidad (en FSN) a holĺın (en mg{m3) aplicando la





 4.95  FSN  ep0.38FSNq (4.1)
Posteriormente se realiza una última conversión entre concentración
volumétrica y másica de holĺın (en mg{kg) en los gases de escape considerando
una densidad constante para estos gases igual a 1.165 kg{m3.
4.2.3.7. Equipo de medida de blow-by
Aunque en el caso de motores de cilindrada media-grande las pérdidas de
masa por blow-by principalmente a través de la zona de contacto entre los
segmentos y la camisa durante el ciclo cerrado son pequeñas, disponer de esta
medida permite calcular la masa instantánea en el interior del cilindro con
mayor precisión, lo cual representa una gran ventaja para la aplicación de
modelos teóricos para el diagnóstico del proceso de combustión.
Para medir el caudal de blow-by (en m3{ℎ) se utiliza el equipo comercial
modelo AVL 442 [29]. El principio de funcionamiento de este equipo se basa en
la diferencia de presión generada por el flujo de blow-by a medida que circula
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por un orificio calibrado. Para cada ensayo, la medida de caudal volumétrico se
convierte a unidades de gasto másico (en kg{ℎ) considerando las condiciones
correspondientes de presión y temperatura atmosféricas. La precisión de este
equipo es de 1.5 % sobre el valor medido y permite medir un caudal máximo
de 4.5 m3{ℎ.
La medida de blow-by también se utiliza para detectar problemas de
estanqueidad en el cilindro relacionados con el desgaste de los segmentos, ya
que si esto ocurre el blow-by aumenta drásticamente. En este motor este control
es particularmente necesario puesto que la presión máxima en el cilindro
alcanza valores por encima de 200 bar, lo que supone unas solicitaciones
mecánicas importantes.
4.2.3.8. Equipo de medida de tasa de inyección
En el ámbito del análisis del proceso de combustión por difusión en
motores Diesel de inyección directa es prácticamente imprescindible conocer
el gasto másico instantáneo de combustible que es introducido en la cámara
de combustión, es decir, la tasa de inyección. Sin embargo, es ciertamente
complicado (si no imposible) medir la tasa de inyección de forma simultánea
durante la realización de los ensayos en combustión, siendo necesario utilizar
un equipo espećıfico que permita realizar esta medida.
En el presente trabajo, el equipo empleado para obtener la tasa de inyección
(taśımetro) es el modelo comercial EVI de la firma IAV. El principio de medida
está basado en el método de tubo largo, también conocido como método Bosch
[30]. La selección de este método de medida se ha fundamentado en el análisis
comparativo realizado por Plazas [31] entre los diferentes métodos o equipos
disponibles en la actualidad para medir la tasa de inyección. De acuerdo
con Plazas, el método de tubo largo es el que ofrece mejores prestaciones
en términos de respuesta dinámica y por lo tanto el más adecuado para medir
los importantes gradientes temporales que se generan intŕınsecamente en la
tasa de inyección, especialmente al inicio y al final de la misma.
Un ejemplo del perfil de presión que se obtiene con este equipo de medida
se muestra en la figura 4.8, donde se han representado superpuestos 25 ciclos
de inyección consecutivos. En esta figura se observa la dispersión ciclo a ciclo
de la señal junto con unas oscilaciones de muy baja amplitud y una serie
de picos que se corresponden con ondas de presión residuales que se atenúan
progresivamente. Es evidente que es necesario post-procesar esta señal para
mejorar sus caracteŕısticas.
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Figura 4.8. Ejemplo del perfil de presión que se obtiene con el taśımetro, donde se
han superpuesto 25 ciclos de inyección consecutivos.
La secuencia de post-procesado consiste en realizar un promediado de 100
ciclos de inyección y posteriormente localizar los instantes de inicio y de final de
inyección (en este trabajo sólo se realiza una inyección por ciclo) para eliminar
las oscilaciones de baja amplitud y los picos originados por las ondas de presión
residuales antes del inicio y después del final de la inyección. Sobre esta señal
ya filtrada se aplica punto a punto la ecuación de Allievi para calcular la tasa
de inyección.





























  SoA   SoE     SoI    EoE      EoI   EoA
Figura 4.9. Resultado final de tasa de inyección una vez post-procesada la señal.
En último lugar y con el fin de obtener una medida más precisa, la señal
de tasa de inyección se corrige de forma que su integral coincida con la masa
inyectada en un ciclo. Puesto que la frecuencia de inyección es conocida, la
masa inyectada por ciclo se obtiene a partir de la medida de consumo medio
de combustible de la balanza gravimétrica disponible en la sala de ensayo. El
resultado de este post-procesado se muestra en la figura 4.9.
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4.3. Herramientas teóricas
Es evidente que la información generada directamente mediante la
medición directa con las diferentes herramientas experimentales disponibles
durante la realización de un trabajo de investigación, generalmente resulta
insuficiente para realizar un análisis completo del problema. Es posible incluso
que los parámetros medidos experimentalmente no sean realmente aquellos
sobre los cuales se basa el proceso de análisis y generación de conclusiones.
Por lo tanto en la gran mayoŕıa de las ocasiones es necesario recurrir
a herramientas que permiten procesar la información experimental con el
objetivo de mejorar la calidad de la misma o bien generar información adicional
mediante la aplicación de desarrollos teóricos. Este último tipo de herramientas
de procesado se reúnen generalmente bajo la denominación de herramientas
teóricas.
En el momento de seleccionar las diferentes herramientas teóricas a utilizar
es esencial considerar ciertos aspectos, siendo los más importantes por un lado
la información de entrada necesaria y por otro lado la adecuación entre la
información de salida de dicha herramienta y los objetivos del estudio.
Con esta filosof́ıa para este trabajo se han seleccionado las herramientas
teóricas que se describen en esta sección5.
Por un lado, para realizar un análisis previo del proceso de renovación de
la carga que servirá como base para el planteamiento del plan de ensayos,
se utiliza un modelo unidimensional de acción de ondas que se describe en
el apartado 4.3.1 y una serie de mapas de funcionamiento del motor como
los que se presentan en el apartado 4.3.2. Por otra parte, para analizar
el proceso de combustión se utiliza un modelo de diagnóstico ampliamente
validado y que se describe brevemente en el apartado 4.3.3. El modelo para
estimar la temperatura adiabática de llama en cada instante durante el proceso
de combustión se describe en el apartado 4.3.4. Finalmente, para estudiar
las caracteŕısticas básicas del proceso de mezcla aire/combustible durante
el proceso de inyección/combustión, se han utilizado dos modelos que se
describen en los apartados 4.3.5 y 4.3.6.
5Cabe destacar que todas las herramientas teóricas que se van a describir aqúı han
sido desarrolladas ı́ntegramente en el Departamento de Máquinas y Motores Térmicos de
la Universidad Politécnica de Valencia.
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4.3.1. Modelo unidimensional de acción de ondas
En el planteamiento de este trabajo se ha optado por utilizar un motor de
investigación de tipo monociĺındrico puesto que es la herramienta experimental
óptima para estudiar en detalle los procesos de combustión y formación de
contaminantes. En este tipo de instalación se sustituye el turbogrupo por un
sistema externo de sobrealimentación cuyo funcionamiento es completamente
independiente de las condiciones de operación del motor. En este sentido,
aunque en el estudio de los ciclos Atkinson y Miller se modifica el diagrama
de distribución del motor (concretamente el ángulo de cierre de las válvulas
de admisión), no es posible evaluar la interacción motor/turbogrupo.
Sin embargo es conveniente, si no necesario, disponer de un modelo
teórico apropiado que permita el estudio del comportamiento de los gases
especialmente durante los procesos de admisión y escape. De este modo es
posible calcular la evolución de las diferentes variables relacionadas con el
proceso de renovación de la carga. Este cálculo preliminar permite la selección
óptima de los rangos de variación de las diferentes variables objeto de estudio.
Aśı pues, en este trabajo se ha utilizado modelo de acción de ondas (WAM)
con el que se calcula la evolución de los gases durante el ciclo termodinámico
completo, incluyendo los procesos de admisión y de escape. Este modelo de
acción de ondas es conceptualmente similar al propuesto por Benson [32],
sobre el que se han incorporado diferentes mejoras puesto que se encuentra en
constante desarrollo.
En la actualidad, las principales hipótesis asumidas por este modelo se
detallan a continuación [33]:
1. El flujo de gas en los tubos se considera unidimensional y los
volúmenes se asumen cerodimensionales. Este tipo de modelos de
acción de ondas simplifican la geometŕıa del problema en tubos donde
solamente se considera la dimensión longitudinal perpendicular a la
sección (unidimensional) y volúmenes donde las propiedades del gas
se consideran uniformes (cerodimensional). Ya en su aplicación en
motores, existen ciertos elementos en los que el flujo de gas tiene un
carácter marcadamente tridimensional (como por ejemplo en las pipas
de admisión/escape). Para estos casos, el problema se resuelve en la
medida de lo posible caracterizando el elemento en un banco de flujo y
asociándole un coeficiente de descarga.
2. Se asume comportamiento de gas ideal, perfecto y no viscoso. A pesar
de la diferencia evidente entre la composición de los gases de admisión y
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los de escape, el modelo considera siempre el gas como ideal y perfecto
con la misma composición (mismas  y R). Por su parte, la condición
de flujo no viscoso permite plantear las ecuaciones de conservación de la
cantidad de movimiento (Navier-Stokes) como un sistema de ecuaciones
de Euler puesto que se cancelan las derivadas parciales de segundo orden.
3. Se considera flujo no homoentrópico. Este modelo también considera la
generación de entroṕıa asociada a los cambios de sección en los tubos, a
los fenómenos de fricción en las paredes de los tubos y a la transmisión
de calor tanto en los tubos como en los volúmenes cerodimensionales,
incluido el cilindro. La fricción se considera de forma simplificada por
medio de un factor de fricción f , mientras que para el cálculo de la
transmisión de calor se utiliza un modelo de tipo nodal [34, 35].
De esta forma, el modelo WAM plantea un sistema de cuatro ecuaciones
(continuidad, conservación de la cantidad de movimiento según la formulación
de Euler ecuaciones de Euler –, conservación de la enerǵıa y la ecuación de
estado térmica), que son las que definen el flujo no homoentrópico de un
fluido compresible monocomponente en condiciones transitorias. Para abordar
este problema se utiliza un método numérico basado en diferencias finitas,
existiendo la posibilidad de elegir entre diferentes esquemas de resolución [36].
En este trabajo se ha utilizado el esquema TVD [37] ya que se considera el
más adecuado cuando la información sobre la evolución instantánea de los
parámetros es relevante [38].
En el momento de la realización de este trabajo, el modelo WAM no
dispońıa de un modelo de combustión (se encontraba en fase de desarrollo),
por lo que ha sido necesario introducir la tasa de liberación de calor por medio
de hasta cuatro funciones de Wiebe. El procedimiento habitual es ajustar
estad́ısticamente estas funciones de Wiebe a la tasa de liberación obtenida
experimentalmente para el punto de funcionamiento considerado y asumir que
ésta permanecerá constante cuando se introduzcan condiciones de operación
diferentes a aquellas ensayadas en motor.
Mediante la aplicación de este modelo se calcula la evolución temporal de
las variables termofluidomecánicas más relevantes (p, T , 9m, u. . . ) en cualquier
punto del circuito de admisión, escape o EGR, y también en el interior
del cilindro y en los demás volúmenes cerodimensionales. Además el modelo
calcula diversos parámetros de carácter medio que también son de interés
como el rendimiento volumétrico del motor, los gastos másicos medios o la
masa atrapada al cierre de la admisión.
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4.3.2. Mapas de funcionamiento del motor
Los mapas de funcionamiento del motor permiten relacionar diferentes
parámetros de operación con la relación aire/combustible y la tasa de EGR.
De entre todos los parámetros que se pueden representar en estos mapas, se han
seleccionado básicamente la concentración másica de ox́ıgeno en la admisión
(YO2adm) y en el escape (YO2esc) junto con el gasto másico total por la
admisión ( 9madm) por ser los más útiles para el presente estudio.
Para generar estos mapas se sitúa la tasa de EGR en el eje de abcisas
y la relación A{F en el eje de ordenadas. Si se acepta la hipótesis de
combustión completa, es posible representar en estos ejes tanto las isoĺıneas
de YO2adm constante como las de YO2esc constante obtenidas a partir de las
expresiones 4.2 y 4.3 que relacionan estos parámetros entre śı.
















donde YO2air representa la concentración másica de ox́ıgeno en el aire
atmosférico que es constante e igual a 0.23196 o 23.196 % y pA{F qst es la
relación aire/combustible estequiométrica cuyo valor también es constante e
igual a 14.567. Por coherencia dimensional, en ambas expresiones se introduce
la tasa de EGR en tanto por uno.
Estas isoĺıneas de YO2adm e YO2esc sólo dependen del tipo de combustible
a través de su estequiometŕıa (pA{F qst), por lo que estas ĺıneas son
independientes de las condiciones de operación particulares del motor y se
han representado por separado en la figura 4.10(a).
Se consideran ahora las condiciones de inyección por medio del grado de
carga o gasto másico de combustible ( 9mf ) ya que éste condiciona el gasto
másico total por la admisión en función del A{F y de la tasa de EGR. De
acuerdo con la relación 4.4 las isoĺıneas de gasto total por admisión constante
se corresponden en el mapa de funcionamiento del motor con un abanico de
rectas con pendiente negativa.






 p1 EGRq (4.4)
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donde 9mair es el gasto de aire fresco (atmosférico) y 9mf representa el gasto
másico de combustible que se introducen en el motor. La tasa de EGR se
expresa en tanto por uno por coherencia dimensional.
Como se puede observar en la figura 4.10(b) estas isoĺıneas de gasto total
por la admisión ( 9madm) constante tienen siempre la misma forma geométrica,
pero los valores absolutos de gasto total por la admisión requeridos para
mantener unos valores concretos de A{F y tasa de EGR son linealmente
proporcionales a la cantidad de combustible inyectada. De aqúı se deduce que
considerar como parámetro el gasto total por la admisión implica la existencia
de un mapa de operación del motor diferente para cada grado de carga.
Una vez definido el mapa de funcionamiento adecuado para un grado de
carga concreto, la configuración geométrica del motor junto con las condiciones
particulares de renovación de la carga (padm y Tadm) y el régimen de giro (n)
se relacionan con el gasto total por la admisión por medio de la expresión 4.5,
que es la propia definición de rendimiento volumétrico.
v 
9madm
adm  VD 
n
2










donde (VD) representa el volumen desplazado por el motor, mientras que
la densidad en la admisión se ha calculado en función de la presión y la
temperatura aplicando la ecuación de los gases ideales.
Se introduce ahora como segunda hipótesis que para una geometŕıa de
motor dada (VD) y unos valores de presión y temperatura de admisión
constantes, el rendimiento volumétrico6 y la constante de los gases (R) son
independientes de la tasa de EGR. Como se muestra en la figura 4.10(c), esta
hipótesis implica que cuando el único parámetro que se modifica es la tasa de
EGR el punto de funcionamiento del motor evoluciona obligatoriamente por
la isoĺınea de gasto total por la admisión que cumple con la relación 4.5.
Los mapas de funcionamiento del motor son de gran utilidad ya que
relacionan entre śı multitud de parámetros de operación del motor, siendo
incluso posible conocer el valor que adoptarán determinados parámetros en
función del valor asignado a otros. Por ello estos mapas facilitan enormemente
la planificación de los estudios experimentales. Un ejemplo de aplicación de
6Esta hipótesis puede inducir a errores importantes si la dinámica de las ondas de presión
en el colector de admisión depende fuertemente de la tasa de EGR. En este trabajo se
utiliza un motor monociĺındrico con circuitos de admisión, escape y EGR razonablemente
independientes y además se ha demostrado mediante ensayos preliminares que estos efectos
son despreciables.
4.3. Herramientas teóricas 135
































(a) Isoĺıneas de YO2adm (dcha) e YO2esc constantes (izda)
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(b) Isoĺıneas de YO2adm, YO2esc y 9madm para diferente grado de carga










































Conf. geométrica del motor 
Renovación de la carga
Conf. geométrica del motor 
Renovación de la carga
(c) Mapa de funcionamiento para dos configuraciones geométricas de
motor y/o condiciones de renovación de la carga concretas
Figura 4.10. Generación de los mapas de funcionamiento del motor.
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estos mapas donde se evidencia su potencial se presenta en el caṕıtulo 5 de
resultados.
4.3.3. Modelo de diagnóstico del proceso de combustión
En el ámbito de estudio del proceso de combustión en motores Diesel
es prácticamente imprescindible disponer de un modelo termodinámico de
diagnóstico conveniente con el que obtener, entre otros parámetros, la ley
de liberación de calor (HRL) y su derivada (RoHR) a partir de la medida de
presión instantánea en la cámara de combustión.
Estos modelos suelen ser cerodimensionales, de una zona (especialmente
para el caso de motores Diesel) y su base teórica consiste en la aplicación del
primer principio de la termodinámica al volumen de control constituido por
la cámara de combustión durante el ciclo cerrado, que es el peŕıodo temporal
comprendido entre el ángulo de cierre de las válvulas de admisión y el de
apertura de las válvulas de escape. Las diferencias más importantes en cuanto
a resultados están relacionadas el grado de exactitud de las hipótesis asumidas
y con el mayor o menor número de simplificaciones realizadas durante su
desarrollo.
El modelo de diagnóstico utilizado para el presente análisis es del tipo
descrito anteriormente y se denomina CALMEC [39–41]. Las hipótesis
generales de partida sobre las cuales se ha desarrollado este modelo se
describen brevemente a continuación, junto con una breve discusión sobre su
validez:
1. La presión se supone uniforme en la cámara de combustión. La validez de
esta condición está generalmente aceptada puesto que en las condiciones
alcanzadas en el interior de la cámara de combustión durante el proceso
de combustión, las velocidades del fluido y de propagación de la llama
son mucho menores que la velocidad del sonido.
2. El fluido que evoluciona en la cámara es considerado como una mezcla
de aire, combustible gaseoso y productos quemados en condiciones
estequiométricas. Aunque en este modelo se asume la uniformidad de
composición y temperatura de la mezcla, es importante destacar que
se consideran hasta un máximo de tres especies (aire, combustible
gaseoso y productos quemados estequiométricamente) a la hora de
evaluar las propiedades termodinámicas de la masa encerrada en el
cilindro. Considerar como especie el gas quemado estequiométricamente
es una hipótesis correcta cuando la llama es puramente difusiva pero
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discutible cuando el proceso de combustión se desarrolla en condiciones
premezcladas. No obstante para los objetivos planteados en este trabajo
se considera aceptable mantener esta hipótesis.
3. Se asume comportamiento de gas ideal para la mezcla que evoluciona.
Aceptar esta suposición para el aire y los productos quemados es
razonable, sin embargo esta hipótesis puede parecer inicialmente
discutible cuando se aplica al combustible en estado gaseoso. En el
estudio realizado por Lapuerta [42], se comparan los resultados generados
por un modelo de diagnóstico similar al utilizado en el presente trabajo
asumiendo diferentes ecuaciones de estado para el combustible gaseoso.
Los resultados confirman que las diferencias en temperatura media y
HRL son relativamente pequeñas, si bien pueden ser relevantes si se
utilizan los resultados para predecir la formación de contaminantes.
Asumiendo estas hipótesis, el modelo CALMEC plantea el primer
principio de la termodinámica aplicado a sistemas abiertos, ya que aśı es
posible considerar los flujos de combustible y blow-by. De este modo, se resuelve
la ecuación (4.6) en intervalos de cálculo determinados por la resolución
angular de la medida instantánea de presión.
ΔHRL  mcil Δucil ΔQw pΔV pℎf,inyuf,gqΔmf,evap Rcil Tcil Δmbb (4.6)
donde es posible identificar los diferentes términos energéticos considerados
por el modelo de diagnóstico en cada intervalo y que se comentan brevemente
a continuación:
ΔHRL. Este término se corresponde con la enerǵıa térmica liberada por
el combustible asumiendo constante su poder caloŕıfico a lo largo del
proceso de combustión.
mcil Δucil . Esta es la variación de enerǵıa interna sensible experi-
mentada por el gas encerrado en el volumen de control, que como
se detalla en el trabajo de Lapuerta et al. [40] se calcula utilizando
correlaciones espećıficas para cada especie. En cada intervalo de cálculo,
estas correlaciones se resuelven en función de la temperatura media en
el interior del volumen de control en cada instante y ponderadas por las
fracciones másicas de cada especie.
ΔQw . Este término representa la transmisión de calor entre el gas
encerrado en el volumen de control y las superficies del pistón, el cilindro,
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la culata y las válvulas que lo rodean (el modelo no contempla la
posibilidad de que exista combustible ĺıquido adherido a las paredes).
El coeficiente instantáneo de peĺıcula entre el gas y las paredes se basa
en la propuesta clásica de Woschni [43] sobre la que se han introducido
una serie de mejoras recogidas en el trabajo de Payri et al. [44]. Para el
cálculo de las temperaturas de las diferentes paredes se utiliza un modelo
de transmisión de calor de tipo nodal [45, 46].
p ΔV . Éste es el trabajo total realizado por el gas encerrado en el
volumen de control durante el intervalo de cálculo. Para el cálculo del
volumen instantáneo de la cámara de combustión se dispone de un
modelo de deformaciones mecánicas que considera tanto la fuerza de
presión ejercida por el gas sobre la cabeza del pistón como las fuerzas de
inercia generadas por las masas con movimiento alternativo.
phf ,iny  uf ,gq Δmf ,evap . Se puede demostrar que este término incluye
todas las consideraciones energéticas asociadas al proceso de inyección
de combustible [47]. Aśı pues, este término considera el trabajo de flujo,
la enerǵıa en forma de calor sensible absorbido por el combustible ĺıquido
hasta alcanzar la temperatura de evaporación, la enerǵıa absorbida
en forma de calor latente debido a este proceso de evaporación y
el calentamiento del combustible en fase vapor hasta alcanzar la
temperatura media de la cámara de combustión.
Rcil  Tcil Δmbb . Finalmente, también se considera la enerǵıa que pierde
el volumen de control debido al flujo de blow-by a través de los segmentos.
El gasto de blow-by se calcula utilizando un modelo de tobera isentrópica
para simular la evolución del gas a medida que circula desde la cámara
de combustión hacia el cárter a través de los segmentos.
Es evidente que los resultado más importantes que se obtienen tras el
procesado de los ensayos mediante el modelo CALMEC son la HRL y de
forma inmediata su derivada o RoHR. Sin embargo, también se calculan una
serie de parámetros de inyección-combustión que tienen un carácter promedio
en lugar de instantáneo como por ejemplo el inicio de combustión, el tiempo
de retraso o el centro de gravedad de la HRL, entre otros.
4.3.4. Estimación de la temperatura adiabática de llama
Pese a la cantidad y a la calidad de la información aportada por el
modelo de diagnóstico CALMEC descrito en el apartado anterior, la hipótesis
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asumida sobre la existencia de una única zona implica asumir temperatura
uniforme en el interior de la cámara de combustión. Por lo tanto, la
temperatura instantánea calculada por el modelo CALMEC es representativa
de la temperatura media del volumen de control durante el ciclo cerrado.
Sin embargo, como se describe en el caṕıtulo 3 los mecanismos
fisicoqúımicos relevantes en los procesos de formación de contaminantes se
caracterizan por su carácter local. En este sentido, cuando el objetivo del
estudio incluye el análisis de los aspectos qúımicos asociados al propio proceso
de combustión y especialmente a la formación de contaminantes es necesario
estimar una temperatura instantánea representativa de la temperatura local
máxima durante el proceso de combustión.
En este caso se considera adecuado utilizar como estimador la temperatura
adiabática de llama (Tad), calculada asumiendo las siguientes hipótesis:
1. El proceso de combustión se desarrolla en condiciones de presión
constante durante el intervalo de cálculo. La temperatura adiabática
de llama se puede calcular asumiendo que el proceso de combustión se
desarrolla a volumen constante o a presión constante durante el intervalo
de cálculo. Para el proceso de combustión por difusión caracteŕıstico
de los motores Diesel, generalmente se asume la condición de presión
constante durante el intervalo de cálculo. Esta hipótesis permite plantear
un balance de entalṕıas entre reactivos y productos como el propuesto
en la ecuación (4.7).
HreacpTsqq  HprodpTadq (4.7)
donde HreacpTsqq es la entalṕıa de los reactivos a la temperatura sin
quemar y HprodpTadq es la entalṕıa de los productos a la temperatura
adiabática de llama.
2. El proceso de combustión se desarrolla en condiciones estequiométricas.
La temperatura adiabática de llama depende del dosado local de la
zona de reacción durante el proceso de combustión. Para el proceso
de combustión por difusión convencional caracteŕıstico de los motores
Diesel generalmente se considera que esta zona de reacción se encuentra
localizada en la superficie diferencial donde la mezcla aire/combustible
alcanza las condiciones estequiométricas.
Sin embargo, esta condición es más discutible para aquellos procesos de
combustión que se desarrollan en condiciones altamente premezcladas
donde existe un gradiente importante de dosados en las zonas
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de reacción. A pesar de este inconveniente, en este trabajo se
considerará siempre que la temperatura adiabática de llama en
condiciones estequiométricas es representativa de la temperatura local
de combustión.
3. El sistema termodinámico se considera en todo momento como una
mezcla ideal de gases ideales. Asumiendo esta condición es posible
calcular varias propiedades de la mezcla, entre ellas la entalṕıa, como











donde Ni representa el número de moles del reactivo i y Nj es el
número de moles del producto j en la mezcla, mientras que ℎipTsqq es
la entalṕıa espećıfica molar del reactivo i y ℎjpTadq la del producto j.
Estas entalṕıas espećıficas molares de las diferentes especies se calculan
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j,form las entalṕıas espećıficas molares de formación en
condiciones estándar (T  298.15 K y p  pref ) y cp,ipT q, cp,jpT q los
calores espećıficos molares a presión constante, que se calculan por medio
de correlaciones de tipo polinómico.
4. El combustible de sustitución utilizado es el n-dodecano. Debido al
elevado número de componentes qúımicos presentes en el combustible
Diesel, generalmente se utilizan hidrocarburos puros de cadena media-
larga como sustitutos cuando se realizan cálculos que involucran aspectos
qúımicos. En este caso se ha seleccionado el n-dodecano (C12H26 ) puesto
que sus propiedades termoqúımicas son bien conocidas y razonablemente
similares a las del combustible diesel.
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5. Para el cálculo de la temperatura de los reactivos se supone que éstos
evolucionan de forma adiabática a medida que la presión en cámara
se modifica. Para poder cerrar el problema es necesario estimar una
temperatura inicial para los reactivos (Tsq) en cada intervalo de cálculo.
Para este estudio se ha considerado que la hipótesis más razonable es
suponer que los reactivos evolucionan de forma adiabática a medida que
la presión en cámara se modifica debido al proceso de combustión y al
movimiento del pistón.
Una vez presentadas las hipótesis de cálculo, se resuelve un problema
de equilibrio qúımico con 12 especies como el planteado por Way [48]. Es
importante destacar que para calcular la temperatura adiabática de llama
es necesario conocer la composición de los productos de combustión que a
su vez dependen de la propia temperatura adiabática de llama. Aśı pues,
la temperatura adiabática de llama y la composición de los productos de
la combustión están intŕınsecamente acoplados, lo que implica plantear un
proceso iterativo de resolución.
4.3.5. Modelo para el tiempo aparente de combustión
Como se ha discutido en el apartado anterior, la temperatura adiabática
de llama es un parámetro relacionado principalmente con fenómenos qúımicos.
Para completar el análisis detallado de los procesos de combustión y
formación de contaminantes es necesario disponer de al menos otro parámetro
representativo de los fenómenos f́ısicos involucrados en estos procesos.
Es evidente que en los motores Diesel de inyección directa, los procesos
de inyección y combustión están ı́ntimamente relacionados por fenómenos
básicamente f́ısicos, especialmente cuando el proceso de combustión se
desarrolla en condiciones controladas por mezcla (combustión convencional por
difusión). Sin embargo, establecer una relación fenomenológica entre inyección
y combustión no resulta sencillo.
Una forma de abordar este problema es relacionar la tasa de inyección y
la tasa de liberación de calor (RoHR) por medio de un parámetro cuyo valor
instantáneo dependa directamente tanto de las condiciones de inyección como
de las condiciones termodinámicas en la cámara de combustión.
Una buena aproximación al problema es la planteada por Fenollosa [49],
Desantes et al. [50] y Arrègle et al. [51, 52] que se basa en la definición de un
parámetro con carácter instantáneo que los autores han denominado apparent
combustion time o ACT. Como muestra la figura 4.11, el parámetro ACTi
142 4. Herramientas experimentales y teóricas
se define como el tiempo promedio que transcurre desde que se inyecta una
determinada cantidad de combustible (paquete i) en el instante POIi hasta
que ésta se quema en el instante POCi.
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Figura 4.11. Definición del parámetro ACT a partir de las leyes de inyección y
combustión.
Las relaciones entre el ACT y la evolución temporal de los parámetros
f́ısicos que son relevantes para el proceso de combustión por difusión (zonas
II y III en la figura 4.11) se pueden identificar y cuantificar de acuerdo
con la analoǵıa entre chorro Diesel y gaseoso introducida en el caṕıtulo 3,
obteniéndose la relación determinada por la ecuación 4.10:
Las relaciones entre el ACT y la evolución temporal de los parámetros
f́ısicos que son relevantes para el proceso de combustión por difusión (zonas
II y III en la figura 4.11) se pueden identificar y cuantificar considerando en
primer lugar las siguientes hipótesis:
1. Las fases de combustión por difusión están controladas por el proceso de
mezcla gas/combustible en el interior de la cámara de combustión7.
2. La teoŕıa de chorros gaseosos turbulentos es aplicable a los chorros
Diesel. Esta condición es aceptable puesto que en los motores Diesel
7Los fenómenos f́ısicos que controlan el proceso de combustión durante la fase de
combustión premezclada (zona I de la figura 4.11) son diferentes, al menos en parte, a los
que controlan el proceso de combustión por difusión. Por lo tanto, la validez del desarrollo
teórico que conduce a la ecuación 4.10 es discutible para esta primera etapa del proceso de
combustión.
4.3. Herramientas teóricas 143
de inyección directa actuales los chorros de combustible se inyectan a
elevada presión a través de orificios extremadamente pequeños en un
entorno gaseoso de elevada densidad.
3. El combustible se quema siempre en una superficie de reacción de
espesor infinitesimal que se encuentra en condiciones estequiométricas.
De este modo, el ACT representa el tiempo medio necesario para que el
combustible que se inyecta en un instante determinado se mezcle con el
gas hasta alcanzar condiciones estequiométricas, momento en el cual se
produce su combustión.
Asumiendo estas hipótesis es posible analizar el comportamiento de los
chorros Diesel partiendo de las leyes de escalado desarrolladas para procesos
de mezcla de chorros gaseosos turbulentos en condiciones no reactivas,
obteniéndose la relación determinada por la ecuación 4.10:
ACTi  Kmix 









donde g es la densidad del gas e YO2 es la fracción másica de ox́ıgeno ambos
en el interior de la cámara de combustión, uo es la velocidad de inyección, o
es el diámetro del orificio de inyección y finalmente Kmix es una constante que
incluye el efecto de diferentes factores que pese a ser influyentes no han sido
considerados durante el desarrollo teórico anterior8 como la geometŕıa de la
cámara de combustión, los efectos de pared, etc.
Puesto que la teoŕıa sobre la que se ha obtenido la ecuación 4.10
considera parámetros relacionados fundamentalmente con los procesos f́ısicos
de mezcla, es razonable asumir que el parámetro ACT es efectivamente un
buen estimador del tiempo caracteŕıstico de mezcla entre el gas ambiente y el
combustible durante el proceso de combustión por difusión.
4.3.6. Modelo de chorro unidimensional DICOM
Existen diferentes herramientas de cálculo fluidodinámico que permiten
describir espacial y temporalmente la estructura interna del chorro Diesel
para caracterizar el proceso de mezcla, que abarcan desde los complejos
modelos de cálculo fluidodinámico computacional (conocidos como modelos
CFD) hasta los modelos donde la f́ısica se simplifica en mayor o menor grado
8La tangente del semiángulo de chorro queda también incluida en esta constante al
considerarse razonablemente constante.
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asumiendo diferentes hipótesis. La elección de uno u otro modelo depende
fundamentalmente de la complejidad del problema a resolver y del tiempo de
cálculo disponible.
Considerando ambos aspectos, para este trabajo de investigación se ha
optado por utilizar un modelo unidimensional euleriano para reproducir
la evolución del chorro Diesel tanto en régimen estacionario o transitorio,
tanto en condiciones inertes (evaporativas o no evaporativas) como reactivas.
Una descripción más profunda junto con la validación de este modelo para
condiciones inertes se puede encontrar en el trabajo de Pastor et al. [53],
mientras que Desantes et al. [54] realizan lo propio para condiciones reactivas.
Este modelo es una aproximación al problema de un chorro de combustible
inyectado por medio de un orificio en el interior de una cámara donde se
produce su mezcla con el gas ambiente y eventualmente su combustión. El
chorro evoluciona de forma libre sin ninguna restricción espacial y el volumen
de la cámara es suficientemente grande como para que la evolución del chorro
no modifique las condiciones del aire situado suficientemente alejado del
mismo. La figura 4.12 muestra una visión conceptual del modelo con sus
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Figura 4.12. Descripción del modelo unidimensional de chorro DICOM. Fuentes:
Pastor et al. [53] y Desantes et al. [54] .
1. El chorro se considera perfectamente axisimétrico. Por lo tanto no se
considera en ningún caso el movimiento de swirl en el gas ambiente, que
por otra parte en el motor objeto de estudio es prácticamente nulo.
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2. El flujo es turbulento con la turbulencia completamente desarrollada. Por
medio de esta hipótesis es posible asumir perfiles radiales similares de
tipo gaussiano para las variables conservativas que definen el problema.
3. El flujo es localmente homogéneo. Existe equilibrio local tanto térmico
como de velocidad y el chorro ĺıquido puede considerarse como gaseoso.
Como ya se ha comentado previamente esta hipótesis es razonable para
los chorros Diesel actuales.
4. La presión es constante en todo el dominio incluyendo el chorro. Se
desprecian pues los efectos asociados a los fenómenos de compresibilidad.
5. La densidad local se calcula asumiendo mezcla ideal. Se desprecian pues
los efectos asociados a los fenómenos de compresibilidad.
La información principal que se obtiene de este modelo en relación con
los objetivos planteados consiste en la predicción de la penetración total y
la estimación de la longitud ĺıquida, junto con la evolución temporal de la
distribución de dosados locales en el seno del chorro. De esta forma es una
herramienta de gran utilidad para profundizar sobre la fenomenoloǵıa del
proceso de mezcla gas/combustible y cómo éste se ve influenciado por las
variaciones en las condiciones termodinámicas del gas ambiente.
4.4. Consideraciones sobre la metodoloǵıa para
realizar los ensayos
Atendiendo a la descripción del motor monociĺındrico de investigación
realizada en el apartado 4.2.1, el hecho de equipar el sistema de distribución
variable HVA 4A incrementa notablemente la complejidad de la instalación
experimental, multiplicando la posibilidad de aparición de errores durante la
realización de los ensayos. Para detectar en la medida de lo posible estos
errores se ha adaptado la metodoloǵıa de ensayo propuesta por Molina [1] y
que se recoge en la figura 4.13, sobre la que se han desarrollado una serie de
mejoras orientadas a la detección de errores antes o durante la realización de
los ensayos, con la consiguiente optimización de recursos.
Esta metodoloǵıa planteada de forma más general se recoge en el trabajo
de Benajes et al. [55] y consiste en dos tipos de verificaciones complementarias.
La primera de ellas evalúa de forma estática el estado de la instalación
experimental antes de iniciar la tanda de ensayos, mientras que la segunda
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Puesta en marcha de la 
instalación
Arranque del motor y 
calibración de los equipos 
de medida
Ensayo de referencia (I) Comprobación 
estática
EJECUCIÓN DE LOS 
ENSAYOS
Ensayo de referencia (II)
Comprobación 
dinámica
Desconexión de la   
instalación
Figura 4.13. Metodoloǵıa para la realización de los ensayos. Fuente: Molina [1]
(Adaptado).
comprueba de forma dinámica el comportamiento de la instalación durante la
realización de los ensayos.
A continuación se describe brevemente tanto la verificación estática como
la dinámica para dar una idea al lector de la rigurosidad con la que se ha
realizado el trabajo experimental.
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Verificación estática
La verificación estática suele ser habitual en el ámbito de la exper-
imentación de motores y consiste en seleccionar un punto de operación
del motor para comprobar el correcto funcionamiento de la instalación
experimental en los diferentes d́ıas de ensayo comparando los valores
de diferentes parámetros de operación en este punto de referencia. Esta
comprobación se realiza justo después de poner la instalación en marcha y
antes de realizar la tanda de ensayos, de ah́ı su carácter estático.
En este trabajo, se han seleccionado como parámetros de control aquellos
que resultan más representativos de las condiciones de operación tanto del
motor como del equipamiento auxiliar:
Emisiones contaminantes (NOx, HC, CO y Humo), par y máximo
gradiente de presión en cámara, que se han considerado como trazadores
del comportamiento del proceso de combustión.
Gasto másico de aire ( 9mair), ya que permite evidenciar la presencia de
fugas en la ĺınea de admisión.
Gasto másico de combustible ( 9mf ) como indicador del comportamiento
general de sistema de inyección.
Para la implementación de esta verificación estática es necesario generar
un gráfico de control de la media (o gráfico de Shewhart) para cada parámetro
monitorizado como los que se muestran a modo de ejemplo en la figura 4.14(a).
En esta aplicación se ha considerado conveniente introducir un intervalo
de confianza9 del 95 % y se han generado los ĺımites de control inferior (LCI)
y superior (LCS) según las expresiones 4.11:
LCI  x 2.04  s
LCS  x  2.04  s
(4.11)
donde x es la media y s la desviación t́ıpica, ambas muestrales. Este tipo de
verificación es muy útil para conocer cómo opera la instalación experimental en
9Para calcular el valor de la media (x) y la desviación t́ıpica (s) muestrales se han utilizado
la medidas correspondientes a 30 ensayos de referencia. Precisamente el valor de 2.04 es
el necesario para asegurar un intervalo de confianza del 95 % cuando se utilizan 30 medidas
para generar el gráfico de control.
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(a) Validación estática. Gráficos de control para diferentes parámetros (no se
muestran todos los gráficos)















XO2-air = 20.84 %








(b) Validación dinámica. Ejemplo de gráficos XO2esc– Fr (izda) y 9madm–
EGR (dcha) generados para un determinado d́ıa de ensayo
Figura 4.14. Gráficos utilizados para la validación estática y dinámica de la
instalación experimental.
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condiciones estacionarias y predefinidas. Sin embargo, los estudios que se van
a desarrollar en este trabajo sobre el motor monociĺındrico implican fuertes
variaciones en las condiciones de operación del mismo, por lo que la verificación
estática es claramente insuficiente para asegurar la calidad de los resultados.
Aśı pues, se plantea la necesidad de una verificación adicional dinámica que
permita la detección de al menos ciertos errores en determinados parámetros
online durante la realización de los ensayos.
Verificación dinámica
Esta verificación dinámica tiene como objetivo la detección de errores en
el gasto másico de aire, el gasto másico de combustible, la tasa de EGR y/o la
concentración volumétrica de ox́ıgeno en el escape mediante una comprobación
simple y sistemática mientras se realizan los ensayos, de ah́ı su carácter
dinámico. La detección online de estos errores es dif́ıcil, especialmente para los
gastos de aire, combustible y para la tasa de EGR, por lo que esta metodoloǵıa
ha sido sin duda de gran utilidad.
La verificación dinámica se basa en los dos gráficos presentados en
la figura 4.14(b). El gráfico situado a la izquierda permite relacionar la
concentración volumétrica de ox́ıgeno en el escape con el dosado relativo.
Asumiendo la hipótesis de combustión completa y dosado relativo por debajo
del estequiométrico10 la relación entre estos dos parámetros (XO2esc– Fr) es
lineal según la ecuación 4.12.
XO2esc  XO2air  p1 Frq pXO2air  20.84 %q (4.12)
aśı pues, en condiciones óptimas de operación la representación en el gráfico
de la figura 4.14(b) (izda) de los valores de XO2esc y Fr medidos para un
determinado ensayo debe situarse sobre dicha recta. Los ĺımites de control
para este gráfico se han calculado para permitir un error máximo de 2.5 %
sobre el valor calculado.
El segundo gráfico utilizado durante la comprobación dinámica es el que
se muestra en la figura 4.14(b) (dcha). En este gráfico se representa el gasto
másico total de admisión (gasto de aire más gasto de EGR) frente a la tasa de
10Ya se ha comentado anteriormente que estas hipótesis son aceptables para el proceso
de combustión Diesel convencional por difusión, donde el dosado es siempre inferior al
estequiométrico. Sin embargo, tanto para MEP como para ciertos procesos avanzados de
combustión en motores Diesel estas hipótesis pierden validez y la metodoloǵıa propuesta
debe utilizarse cuidadosamente o directamente no es aplicable.
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EGR. Siempre que se mantenga la temperatura de admisión constante (como
es el caso en este trabajo), la masa total admitida debe ser esencialmente
independiente de la tasa de EGR. El ejemplo (extráıdo de un d́ıa de ensayo)
confirma esta hipótesis. De esta forma, sobre esta gráfica se han añadido unos
ĺımites de control que permiten un error máximo de 2.5 % del valor medio
para esta variable.
De este modo, después de la realización de cada ensayo se procede a su
verificación introduciendo las medidas en los gráficos anteriores. En el caso
de que los puntos se sitúen en el interior de los ĺımites de control se asume
la medida como correcta. En el trabajo de Benajes et al. [55] se presentan
unos protocolos de actuación en caso de que la verificación dinámica detecte la
aparición súbita de un error. Estos protocolos permiten identificar el parámetro
fuente del error para proceder a su corrección lo antes posible.
4.5. Śıntesis y conclusiones
En este caṕıtulo se han presentado en detalle las herramientas experimen-
tales y teóricas que se van a utilizar durante el desarrollo del presente trabajo
de investigación. En el apartado dedicado a las herramientas experimentales se
ha hecho especial hincapié en las caracteŕısticas de los diferentes elementos que
integran el motor térmico, aśı como en la precisión de los diferentes equipos
de medida. En cuando al apartado dedicado a las herramientas teóricas, se ha
incidido especialmente en las principales hipótesis asumidas por los diferentes
modelos teóricos puesto que son estas las que establecen sus principales
limitaciones. También se ha indicado la aplicación a la que se va a destinar
cada una de ellas en función de sus caracteŕısticas.
Por otra parte se ha indicado la metodoloǵıa utilizada durante la
realización de los ensayos para asegurar en la medida de lo posible la exactitud
de las medidas experimentales, que constituyen una parte esencial del presente
trabajo. La definición de la metodoloǵıa para realizar tanto la planificación de
los estudios como el análisis de los resultados se presenta más adelante en los
caṕıtulos de resultados, ya que ha sido desarrollada espećıficamente para éste
trabajo de investigación.
Las herramientas y la metodoloǵıa descritas en este caṕıtulo, junto con
los conocimientos adquiridos por medio de la revisión del estado del arte
presentada en los caṕıtulos 2 y 3, permiten afrontar los objetivos planteados
para este trabajo de investigación con garant́ıas de éxito.
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[15] Rodŕıguez-Antón L. M., Casanova-Kindelan J. y Tardajos G. “High pressure physical
properties of fluids used in diesel injection systems”. SAE Paper 2000-01-2046, 2000.
152 4. Herramientas experimentales y teóricas
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[47] Mart́ın J. Aportación al diagnóstico de la combustión en motores Diesel de inyección
directa. Tesis doctoral, Universidad Politécnica de Valencia, Departamento de Máquinas
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[50] Desantes J. M., Arrègle J., Fenollosa C. y Salvador F. J. “Analysis of the influence of
injection rate and running conditions on the heat release rate in a D.I. diesel engine”.
SAE Paper 2001-01-3185, 2001.
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5.5.1. Óxidos de nitrógeno . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 203
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5.1. Introducción
En el presente caṕıtulo se presentan los resultados del primero de los
estudios teórico-experimentales realizados en esta tesis. Es importante recordar
que en el caṕıtulo 2 se ha definido el ciclo Atkinson como aquél que
se obtiene modificando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión,
bien sea adelantando el mismo hacia la carrera de admisión (EIVC) o
retrasándolo hacia la carrera de compresión (LIVC), manteniendo constantes
tanto la presión de admisión como la de escape. El objetivo fundamental
de esta estrategia consiste en reducir la relación de compresión volumétrica
efectiva del motor (RCVefe), introduciendo como consecuencia modificaciones
significativas en las condiciones termodinámicas del gas contenido en el interior
del cilindro durante su evolución en ciclo cerrado.
Con el objetivo de completar el estudio se ha combinado esta estrategia
basada en la gestión del sistema de distribución con otras más convencionales
y de uso generalizado en los motores Diesel actuales. La primera de ellas es
el retraso del ángulo de inicio de inyección (SoI), mientras que la segunda
consiste en la reducción de la fracción másica de ox́ıgeno en la admisión
(YO2adm) por medio del ajuste de la tasa de EGR. La combinación de
estas estrategias obedece a una doble motivación ya que por una parte,
considerando que todas ellas tienen como objetivo fundamental la modificación
de las condiciones termodinámicas y/o qúımicas del gas en el interior del
cilindro durante el proceso de combustión, se desea evaluar cuál de ellas
ofrece los resultados globales más prometedores. Por otra parte se pretende
además detectar las posibles interacciones para determinar la manera óptima
de combinarlas.
En cuanto a su estructura, este primer estudio se divide en tres partes
fundamentales de acuerdo con la metodoloǵıa de análisis propuesta en el
caṕıtulo 1 de introducción:
En la primera parte se plantea el estudio y se define el plan de ensayos.
Se trata básicamente de que al final de esta etapa el alcance del trabajo
de investigación quede completamente delimitado. Para ello se establecen
los valores de referencia para los diferentes parámetros de operación del
motor. Posteriormente se selecciona el diseño de experimentos que resulta más
adecuado en función de las caracteŕısticas del problema junto con los valores
nominales y los rangos de variación para los parámetros objeto de estudio.
El segundo bloque comienza con el análisis detallado de la evolución de
las condiciones termodinámicas del gas en el interior del cilindro durante
la etapa de compresión a partir de los resultados experimentales, siendo
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de especial interés los efectos que produce la reducción de RCVefe (ciclo
Atkinson). Posteriormente se presenta un estudio experimental del proceso
de combustión, la formación/destrucción de contaminantes y el rendimiento
térmico. Eventualmente y para los casos de interés, este estudio se ha
completado con un análisis fundamentalmente teórico de las diferencias
generadas en el proceso de mezcla del chorro Diesel.
En el tercer y último bloque se comparan las diferentes estrategias entre
śı en términos de emisión de contaminantes y consumo de combustible
utilizando para ello una metodoloǵıa espećıfica, para finalmente sintetizar en el
último apartado del caṕıtulo las principales conclusiones derivadas del estudio.
5.2. Planteamiento del estudio
La definición del estudio es una etapa de gran importancia puesto que de
ella dependen en gran medida la validez y especialmente la universalidad de
las conclusiones obtenidas. Como punto de partida se determinan en primer
lugar las combinaciones de grado de carga y régimen de giro objeto de estudio,
puesto que los valores de referencia para el resto de parámetros de operación se
definen básicamente en función de éstos. En el planteamiento de este estudio se
ha considerado conveniente incluir en el análisis condiciones operativas tanto
de baja como de alta carga debido a la existencia de diferencias significativas
en la fenomenoloǵıa del proceso de combustión.
El punto de operación de baja carga es interesante puesto que en estas
condiciones la fase de tiempo de retraso y la de combustión premezclada son
significativas en relación con la fase de combustión por difusión, siendo ambas
muy sensibles a las variaciones en las condiciones termodinámicas del gas en el
interior del cilindro y por lo tanto a las modificaciones de RCVefe. Este punto se
corresponde con el modo B25 de operación según el ciclo ESC propuesto por
la Unión Europea [1] para la homologación de motores Diesel para transporte
pesado. En este punto el motor entrega un par equivalente al 25 % de su par
máximo a un régimen de giro intermedio de 1500 rpm.
El punto de operación correspondiente a alta carga se introduce con el
objetivo de generar un proceso de combustión fundamentalmente difusivo
(controlado por mezcla) y aśı analizar los efectos de las diferentes estrategias
sobre éste. En estas condiciones las fases de tiempo de retraso y combustión
premezclada son generalmente poco importantes en comparación con la fase de
combustión por difusión. En consecuencia se ha seleccionado el modo B75 de
operación según el ciclo ESC citado anteriormente, que se corresponde también
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con un régimen de giro de 1500 rpm pero en este caso el par equivale al 75 %
del par máximo del motor en condiciones nominales.
La tabla 5.1 recoge los valores de referencia finalmente asignados a
los principales parámetros relacionados con los procesos de inyección y de
renovación de la carga en cada modo de operación.
Tabla 5.1. Condiciones de referencia establecidas para los principales parámetros de
operación.
MODO mf piny tiny SoI padm pesc Tadm A{F YO2adm
(mg{cc) (bar) (s) (CAD) (bar) (bar) (C) (-) ( %)
B25 67.5 2000 430 -8 1.6 1.9 54 29.6 19.20
B75 171.5 1900 1580 -8 3.8 4.2 63 30.7 20.35
Las condiciones de referencia para este estudio se han definido considerando
que al adelantar o retrasar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
para reducir RCVefe manteniendo constante la presión de sobrealimentación
se produce inevitablemente un decremento de la masa de gas admitida por el
motor y por lo tanto de la densidad del gas en el interior del cilindro (cil)
cuyo efecto principal es ralentizar el proceso de mezcla aire/combustible con
el consiguiente deterioro del proceso de combustión Diesel en general, y de las
fases de combustión por difusión rápida y lenta en particular. En consecuencia,
estas condiciones de referencia implican el uso de altas presiones de inyección
(piny) y de sobrealimentación (padm) para favorecer este proceso de mezcla
aire/combustible en la medida de lo posible1.
La presión de escape (pesc) también elevada simula la contrapresión
necesaria asumiendo un sistema de sobrealimentación por turbogrupo en dos
etapas similar al utilizado en el motor policiĺındrico equivalente, generando
además una diferencia de presión favorable entre el circuito de escape y el
de admisión necesaria para garantizar la recirculación de gases de escape. A
lo largo del estudio, la masa de combustible inyectada por ciclo (mf ) y la
temperatura de admisión que se obtiene tras mezclar el aire de admisión con
los gases recirculados del escape (Tadm) se han mantenido constantes para cada
modo de operación.
Al realizar el estudio con un sistema de accionamiento de válvulas
totalmente flexible, es necesario establecer unas condiciones de referencia
1La elección de las condiciones de referencia para las presiones de inyección y de
sobrealimentación está en sintońıa con la tendencia evidente en los últimos años en el ámbito
de los motores Diesel que ha consistido en incrementar progresivamente ambas presiones.
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adecuadas para los parámetros relacionados con la gestión del sistema de
distribución. Como muestra la figura 5.1, estos parámetros se han definido de
forma que los perfiles de levantamiento de las válvulas sean razonablemente
parecidos a los que se obtienen con el sistema de accionamiento mecánico
original, a excepción del levantamiento máximo de válvulas que en el sistema

































IVC 540 CAD (PMI)
Levantamiento
máximo 10 mm
Figura 5.1. Valores nominales definidos para el sistema VVA y los perfiles de
levantamiento de válvulas correspondientes.
Puesto que RCVefe se define como la relación entre el volumen del cilindro
en el instante en el que se cierran las válvulas de admisión y su volumen
mı́nimo durante el ciclo, la propia definición introduce cierta ambigüedad ya
que este instante de cierre real de las válvulas no es evidente. Para resolver
este pequeño inconveniente, es necesario establecer un criterio que permita
identificar de forma consistente el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
en todos los casos. Para este trabajo se considera que el ángulo real de cierre
(o apertura) de las válvulas tanto de admisión como de escape es aquel donde
el levantamiento es igual a 0.5 mm.
Aplicando este criterio a los perfiles de levantamiento de válvulas nominales
representados en la figura 5.1 se obtiene un valor de RCVefe nominal igual a
15.8 cuando se sitúa el cierre de las válvulas de admisión en el punto muerto
inferior y se consideran los efectos de las deformaciones mecánicas de la cadena
cinemática (pistón, biela y cigüeñal). Como es de esperar, el valor nominal de
RCVefe introduciendo las deformaciones mecánicas es ligeramente menor que
el valor geométrico de diseño, que para este motor es de 16.3 según los datos
que se recogen en el apartado 4.2.1 y que han sido facilitados por el fabricante.
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5.2.1. Definición del plan ensayos
Para este trabajo se plantea la implementación de un diseño de
experimentos de tipo matricial ya que el número de parámetros objeto de
estudio es igual a tres (RCVefe, SoI e YO2adm) y un diseño de estas
caracteŕısticas es perfectamente abordable en términos de número de ensayos.
Como la RCVefe se puede modificar tanto adelantando como retrasando el
ángulo de cierre de las válvulas de admisión, es necesario plantear un plan de
ensayos independiente para cada alternativa en cada modo de operación.
Aśı pues, el plan de ensayos consiste en una combinación de cuatro diseños
factoriales multinivel de tipo 3N siendo tres el número de niveles y N el número
de parámetros objeto de estudio o factores, que en este caso también adopta
un valor igual a tres.
Queda únicamente por determinar los rangos de variación y los tres
niveles para cada uno de los tres parámetros. Sin embargo, la selección de
las combinaciones correctas de RCVefe e YO2adm es una tarea ciertamente
compleja ya que existe el riesgo de generar condiciones de operación
inadecuadas o incluso peligrosas para la mecánica del motor. Por este motivo es
conveniente realizar un estudio previo mediante un modelo de acción de ondas
que permita estimar con suficiente exactitud el comportamiento del motor en
relación con el proceso de renovación de la carga.
Estudio con un modelo de acción de ondas
En este apartado se presentan los resultados del estudio preliminar
realizado con el modelo de acción de ondas que ha sido previamente descrito
en la sección 4.3.1. Según se detalla en el anexo 5.A, este modelo ha sido
convenientemente ajustado para los dos modos de operación a partir de
las medidas experimentales obtenidas con el motor operando en condiciones
nominales a excepción del inicio de inyección que se ha retrasado ligeramente
en ambos casos, manteniéndose las discrepancias entre los valores modelados
y medidos dentro de un margen razonable de 3 % para todos los parámetros
de interés.
El objetivo fundamental de este trabajo de modelado es determinar el
gasto másico total por la admisión ( 9madm) y en consecuencia el rendimiento
volumétrico (v) del motor para los diferentes ángulos de cierre de las válvulas
de admisión que se muestran en la figura 5.2 junto con sus correspondientes
valores de RCVefe. Como se indica en la figura 5.2, el rango propuesto
para RCVefe está delimitado por un valor máximo igual a 15.8 que coincide
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con el nominal y por un valor mı́nimo de 11.8 por debajo del cual tanto
la propia RCVefe como la duración del proceso de admisión se consideran
insuficientes.
El resto de parámetros de operación se han mantenido constantes para cada
modo de operación según los datos incluidos en la tabla 5.1, pero eliminando
la recirculación de gases de escape ya que complica el proceso de ajuste del
modelo sin aportar ventajas significativas en los resultados de interés para este
estudio.
En la figura 5.3 se muestran los valores de gasto másico total por la
admisión que se han obtenido como resultado del modelado. Se puede observar
el gasto másico total por la admisión efectivamente disminuye (y también v) a
medida que se adelanta o retrasa el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
para ajustar el valor de RCVefe debido a la reducción de la duración efectiva
del proceso de admisión. Además, para una misma RCVefe el gasto másico
total por la admisión se reduce de forma mucho más acusada en el caso de
adelantar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión que en el de retrasar
dicho ángulo. Estos dos fenómenos pueden ser explicados con la ayuda de los
resultados generados por el modelo de acción de ondas, aunque al tratarse de
un aspecto lateral relacionado exclusivamente con el proceso de renovación de
la carga y alejado de los objetivos planteados para este trabajo, se ha preferido
introducir una breve descripción sobre la dinámica de los procesos de admisión
y de escape en el anexo 5.B.
Para determinar correctamente las combinaciones de RCVefe e YO2adm ob-
jeto de estudio, la herramienta fundamental utilizada junto con el modelo de
acción de ondas son los mapas de funcionamiento del motor que han sido
descritos en la sección 4.3.2. Los mapas de funcionamiento ya particularizados
para las condiciones de operación del presente estudio se muestran en las
figuras 5.4 y 5.5.
En estos mapas de funcionamiento, las ĺıneas correspondientes a cada
RCVefe son en realidad isoĺıneas de gasto total por la admisión constante, y se
han trazado considerando los valores de este parámetro proporcionados por el
modelo de acción de ondas y representados en la figura 5.3. En estas figuras
se evidencia la reducción en el gasto total admitido por el motor a medida
que se adelanta o retrasa el ángulo de cierre de las válvulas de admisión y se
identifican las diferentes zonas que se comentan a continuación:
Zona superior marcada en gris. Esta zona representa todas aquellas
combinaciones de A{F y tasa de EGR que son inaccesibles variando
el ángulo de cierre de las válvulas de admisión y manteniendo constante
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Figura 5.2. Relación de compresión volumétrica efectiva (RCVefe) en función del
ángulo de cierre de las válvulas de admisión.




















































Figura 5.3. Gasto másico total admitido por el motor en función de RCVefe calculado
mediante el modelo de acción de ondas.
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las condiciones de masa de combustible inyectada por ciclo, presión
y temperatura de admisión y presión de escape. En la figura 5.3 se
observa que con estas restricciones la recta asociada al gasto másico
total máximo por la admisión se corresponde con el ángulo de cierre de
válvulas de admisión (y la RCVefe) nominal, ya que éste se sitúa en el
entorno del punto muerto inferior. Al adelantar o retrasar este ángulo
para reducir el valor de RCVefe disminuye el gasto total por la admisión
y por lo tanto la recta se desplaza necesariamente hacia la zona inferior
del mapa de funcionamiento. Por lo tanto, esta zona superior del mapa
de funcionamiento está inevitablemente fuera del alcance de este estudio.
Zona lateral izquierda rayada. Esta zona es accesible modificando
únicamente RCVefe y la tasa de EGR, pero ha sido descartada al ser
la fracción másica de ox́ıgeno en la admisión mayor de 20.5 % y la
producción de óxidos de nitrógeno demasiado elevada e incompatible
con los objetivos de este estudio.
Zona inferior sombreada. Esta tercera zona también es accesible variando
únicamente RCVefe y la tasa de EGR, sin embargo en este caso el
problema proviene de los valores relativamente reducidos de A{F que
se encuentran por debajo de 20 y de fracción másica de ox́ıgeno en
los gases de escape (por debajo de 6 %). Esta zona se ha descartado
por considerarse propensa a la emisión de niveles inaceptables de holĺın.
Además, de acuerdo con los resultado de la revisión bibliográfica, este
inconveniente es aún más cŕıtico a medida que se reduce RCVefe ya que
el deterioro del proceso de combustión por difusión provocado por la
disminución de la relación A{F y de la densidad del gas en el interior
del cilindro favorece el incremento de las emisiones de holĺın.
En las figuras 5.4 y 5.5 se observa que la zona de los mapas de
funcionamiento que resulta de interés para el presente estudio es ciertamente
limitada. Tras el análisis de estos mapas se descarta incluir en el plan de
ensayos valores de RCVefe por debajo de 13.8. De este modo las combinaciones
de RCVefe e YO2adm que finalmente se consideran más adecuadas se han
identificado en estos mapas por medio de puntos. Según estas figuras, seŕıa
posible introducir en el planteamiento del estudio valores de RCVefe más bajos
asociadas a ángulos de cierre de las válvulas de admisión más retrasados.
No obstante se ha considerado conveniente mantener los mismos valores
de RCVefe tanto adelantando como retrasando el cierre de las válvulas de
admisión para que los resultados permitan comparar adecuadamente ambas
estrategias.
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(a) Adelantando el IVC


















(b) Retrasando el IVC
Figura 5.4. Mapas de funcionamiento teóricos para el modo de baja carga B25.
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(a) Adelantando el IVC
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(b) Retrasando el IVC
Figura 5.5. Mapas de funcionamiento teóricos para el modo de alta carga B75.
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A partir de los resultados de este estudio preliminar se ha diseñado el
plan de ensayos que se incluye en la tabla 5.2 para el modo de operación de
baja carga B25 y en la tabla 5.3 para el modo de alta carga B75. En ambas
tablas se han incluido los valores de A{F y tasa de EGR calculados mediante
el modelo de acción de ondas como base de referencia. No obstante durante
la presentación y análisis de los resultados se utilizarán siempre los valores
medidos experimentalmente.
Antes de continuar con el estudio es necesario confirmar la calidad de
los resultados generados por el modelo de acción de ondas. Para ello en
los mapas de funcionamiento del motor representados en las figuras 5.6
y 5.7 se han comparado estos resultados calculados con aquellos obtenidos
experimentalmente una vez realizados los ensayos. Sobre estos mapas se han
representado las combinaciones de A{F y tasa de EGR obtenidas mediante
el modelo y las obtenidas experimentalmente mediante puntos en gris. Las
pequeñas diferencias observadas entre los valores modelados y medidos (que
prácticamente se encuentran superpuestos) aseguran la validez, y por lo tanto
la utilidad, de la metodoloǵıa desarrollada para definir el plan de ensayos.
5.3. Evolución de las condiciones termodinámicas
del gas durante el proceso de compresión
Siguiendo con la metodoloǵıa de análisis secuencial planteada y de acuerdo
con la secuencia cronológica de los procesos que se suceden en el motor,
la primera etapa de este estudio consiste en describir la evolución de las
propiedades termodinámicas del gas encerrado en el interior del cilindro desde
que se produce el cierre de las válvulas de admisión hasta que comienza el
proceso de inyección para cada una de las tres estrategias. Por su relevancia, es
interesante prestar especial atención a las condiciones de presión, temperatura
y densidad a las que se encuentra el gas en el instante en el que se inicia el
proceso de inyección.
Como punto de partida, se ha introducido la figura 5.8(a) únicamente
para corroborar experimentalmente que la modificación del SoI no introduce
diferencias en la evolución de las condiciones termodinámicas del gas atrapado
en el cilindro durante la carrera de compresión. Además, esta gráfica permite
detectar posibles desviaciones en las medidas y por ello es útil para comprobar
la fiabilidad de los resultados experimentales.
El efecto que produce la reducción de YO2adm (incremento de la tasa
de EGR) sobre la presión, temperatura y densidad del gas durante el proceso
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Tabla 5.2. Matriz de ensayos para el modo de operación de baja carga B25. A
modo de referencia se han incluido los valores de A{F y tasa de EGR calculados
mediante el modelo de acción de ondas junto con los obtenidos experimentalmente
(entre paréntesis).
Adelantando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) ( %) (-) ( %)
-8/-5/-2 15.8 540 19.20 29.60 (29.4) 35.00 (35.0)
18.15 27.32 (26.9) 40.00 (40.0)
17.10 25.05 (24.7) 45.00 (45.0)
14.8 500 19.20 26.00 (26.2) 30.76 (30.9)
18.15 24.21 (24.3) 35.48 (35.7)
17.10 22.41 (22.3) 40.28 (40.6)
13.8 485 19.20 23.25 (23.4) 27.46 (27.6)
18.15 21.81 (21.8) 31.96 (32.2)
17.10 20.34 (20.2) 36.54 (36.8)
Retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) ( %) (-) ( %)
-8/-5/-2 15.8 540 19.20 29.60 (29.4) 35.00 (35.0)
18.15 27.32 (26.9) 40.00 (40.0)
17.10 25.05 (24.7) 45.00 (45.0)
14.8 573 19.20 28.70 (28.4) 33.90 (33.6)
18.15 26.54 (26.1) 38.89 (38.5)
17.10 24.39 (24.0) 43.83 (43.5)
13.8 588 19.20 27.68 (27.2) 32.69 (32.2)
18.15 25.66 (25.0) 37.60 (37.1)
17.10 23.65 (23.0) 42.50 (41.9)
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Tabla 5.3. Matriz de ensayos para el modo de operación de baja carga B75. A
modo de referencia se han incluido los valores de A{F y tasa de EGR calculados
mediante el modelo de acción de ondas junto con los obtenidos experimentalmente
(entre paréntesis).
Adelantando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) ( %) (-) ( %)
-8/-6/-4 15.8 540 20.35 30.76 (30.7) 26.00 (26.0)
19.50 28.68 (28.5) 31.00 (31.0)
18.65 26.60 (26.5) 36.00 (36.0)
14.8 500 20.35 26.84 (27.0) 22.70 (22.9)
19.50 25.25 (25.3) 27.30 (27.6)
18.65 23.61 (23.7) 32.00 (32.5)
13.8 485 20.35 23.94 (23.9) 20.20 (20.1)
19.50 22.65 (22.4) 24.50 (24.4)
18.65 21.34 (21.1) 28.90 (29.2)
Retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) ( %) (-) ( %)
-8/-6/-4 15.8 540 20.35 30.76 (30.7) 26.00 (26.0)
19.50 28.68 (28.5) 31.00 (31.0)
18.65 26.60 (26.5) 36.00 (36.0)
14.8 573 20.35 29.49 (29.4) 24.90 (25.1)
19.50 27.57 (27.5) 29.80 (30.2)
18.65 25.64 (25.5) 34.70 (34.6)
13.8 588 20.35 28.07 (28.0) 23.70 (23.9)
19.50 26.32 (26.1) 28.40 (28.8)
18.65 24.56 (24.5) 33.20 (33.4)
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(a) Adelantando el IVC



















(b) Retrasando el IVC
Figura 5.6. Comparación de los valores ensayados y modelados en los mapas de
funcionamiento para el modo de baja carga B25.
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(a) Adelantando el IVC
YO2-adm [%]

















(b) Retrasando el IVC
Figura 5.7. Comparación de los valores ensayados y modelados en los mapas de
funcionamiento para el modo de baja carga B75.
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de compresión se muestra en la figura 5.8(b). En esta gráfica no se aprecian
diferencias en la evolución de la densidad2, mientras que para la presión se
detectan pequeñas variaciones de 2 a 3 bar al inicio del proceso de inyección.
Sin embargo las diferencias más significativas se observan en la evolución
de la temperatura, que experimenta una reducción al comienzo del proceso de
inyección de entre 10 y 12 K aproximadamente al incrementar la tasa de EGR,
tanto en condiciones de baja como de alta carga. Esta disminución en la presión
y la temperatura del gas durante la etapa de compresión a medida que aumenta
la proporción de gases recirculados del escape se puede asociar en parte a la
reducción del exponente adiabático (y por lo tanto también del politrópico)
del gas [2], aunque los resultados experimentales no son concluyentes. Pese a
la posibilidad de que exista cierta incertidumbre bien de tipo experimental o
bien asociada a la precisión del modelo de diagnóstico de la combustión, estas
diferencias no van a restar validez en ningún caso a las conclusiones que se
deriven del estudio.
Los resultados que se muestran en la figura 5.9 confirman experimen-
talmente la notable influencia que tiene la reducción de RCVefe sobre las
condiciones termodinámicas del gas durante la etapa de compresión. Los
resultados obtenidos tanto en baja carga (figura 5.9(a)) como en alta carga
(figura 5.9(b)) muestran una mayor influencia de la RCVefe sobre la evolución
de las condiciones termodinámicas del gas cuando se adelanta el ángulo de
cierre de las válvulas de admisión que cuando se retrasa dicho ángulo3.
Este comportamiento esta ı́ntimamente asociado la asimetŕıa del proceso de
renovación de la carga en relación con el PMI y por ello su explicación se ha
incluido en el anexo 5.B.
Para completar esta primera etapa del estudio, la tabla 5.4 recoge las
variaciones porcentuales de presión, densidad y temperatura del gas al inicio
del proceso de inyección que se alcanzan al reducir RCVefe mediante la
implementación de un ciclo tipo Atkinson adelantando o retrasando el ángulo
de cierre de las válvulas de admisión.
2Se confirma experimentalmente la hipótesis realizada durante el planteamiento del
estudio que consist́ıa en considerar que la masa total admitida por el motor es independiente
de la tasa de EGR cuando el resto de parámetros relacionados con el proceso de renovación
de la carga permanezcan constantes.
3En los apartados posteriores se describen los resultados obtenidos tanto adelantando
como retrasando el cierre de las válvulas de admisión. Sin embargo y debido a su mayor
influencia, resulta conveniente incluir únicamente los resultados obtenidos adelantando el
cierre de las válvulas de admisión en las etapas de análisis de resultados. No obstante, las
conclusiones obtenidas serán perfectamente válidas para el caso de retrasar el cierre de las
válvulas de admisión.
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(a) Efecto del SoI













































(b) Efecto de YO2adm (tasa de EGR)
Figura 5.8. Efecto del SoI y de YO2adm (tasa de EGR) sobre las condiciones
termodinámicas del gas durante la etapa de compresión, hasta el inicio de inyección.
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Tabla 5.4. Efecto de implementar un ciclo Atkinson sobre las condiciones
termodinámicas del gas al inicio del proceso de inyección.
Adelantando el IVC Retrasando el IVC
MODO SoI RCVefe ΔpSoI ΔSoI ΔTSoI ΔpSoI ΔSoI ΔTSoI
(CAD) (-) ( %) ( %) ( %) ( %) ( %) ( %)
B25 -2 15.8 - - - - - -
14.8 -17.45 -15.75 -2.01 -6.13 -5.44 -0.73
13.8 -31.21 -27.73 -4.80 -12.50 -10.93 -1.76
B75 -4 15.8 - - - - - -
14.8 -17.20 -14.90 -2.70 -6.59 -4.79 -1.89
13.8 -30.06 -26.07 -5.39 -13.60 -10.59 -3.37
Según los datos incluidos en la tabla 5.4 el efecto de reducir RCVefe es
sensiblemente mayor para la presión y para la densidad del gas al final de la
etapa de compresión que para su temperatura. Para las variaciones de densidad
el resultado es evidente ya que el volumen al final de la carrera de compresión es
el mismo en todos los casos (obviando los efectos asociados a las deformaciones
mecánicas) y esta densidad es directamente proporcional a la masa atrapada al
cierre de las válvulas de admisión. Durante el planteamiento del estudio ya se
demostró la importante reducción que experimenta la masa total admitida por
el motor (y por lo tanto la masa atrapada) a medida que disminuye RCVefe y
a su vez la duración efectiva del proceso de admisión.
En cuanto a los porcentajes de reducción de la presión y la temperatura,
éstos también son coherentes y se sustentan teóricamente planteando las
ecuaciones 5.1 que rigen los procesos politrópicos en gases ideales y no
perfectos.
pSoI  pIV C  pRCVefeq
k̄ ÐÑ TSoI  TIV C  pRCVefeq
k̄1 (5.1)
donde pIV C y TIV C son respectivamente la presión y la temperatura del gas
en el instante en el que se cierran las válvulas de admisión y comienza el ciclo
cerrado, mientras que k̄ representa un exponente politrópico promedio durante
la etapa de compresión. Evidentemente, como el valor de k̄ se encuentra
entre 1.3 y 1.4, la sensibilidad de la presión ante variaciones de RCVefe es
notablemente mayor que la de la temperatura.
A partir de este análisis descriptivo de los resultados experimentales
se extrae como conclusión principal que la reducción de la relación de
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(a) Modo de baja carga B25
















































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.9. Efecto de implementar un ciclo Atkinson sobre las condiciones
termodinámicas del gas durante la etapa de compresión, hasta el inicio de inyección.
En ambos modos de operación se han representado los resultados correspondientes al
SoI más retrasado para que la duración del proceso de compresión sea lo más larga
posible.
compresión efectiva del motor adelantando o retrasando el ángulo de cierre
de las válvulas de admisión y manteniendo constantes las condiciones de
sobrealimentación (ciclo Atkinson) implica reducciones porcentuales en la
densidad (y en la presión) del gas mucho más elevadas que las que se producen
en su temperatura.
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Esta conclusión es de especial relevancia para motores Diesel, puesto que
como se enfatizó en el caṕıtulo 3 la densidad del gas es un parámetro de gran
importancia relacionado fundamentalmente con el proceso f́ısico de formación
de la mezcla entre el gas y el combustible durante el proceso de inyección-
combustión. Además, de acuerdo con las figuras 5.6 y 5.7 también se ha
confirmado que la relación A{F (y con ello la masa de ox́ıgeno disponible
en el interior del cilindro) disminuye cuando se adelanta o se atrasa el
ángulo de cierre de las válvulas de admisión, incluso cuando se ajusta la
tasa de EGR para mantener constante la fracción másica de ox́ıgeno en la
admisión. Por ello, en adelante se analizan las implicaciones asociadas a estos
resultados sobre la fenomenoloǵıa de los procesos de combustión y formación
de contaminantes, considerando siempre que sea necesario aquellos parámetros
caracteŕısticos que describen la morfoloǵıa del chorro Diesel y los procesos
relacionados con la formación de la mezcla.
5.4. Análisis del proceso de combustión
Avanzando en el estudio según la secuencia cronológica de sucesos, se
dedica este apartado al análisis en detalle de la influencia de las variaciones
introducidas en las condiciones termodinámicas del gas contenido en el interior
del cilindro sobre el proceso de combustión Diesel. En cuanto a la estructura
conceptual de este análisis, se mantiene formalmente la división del proceso de
combustión en las cuatro fases previamente descritas en el caṕıtulo 3 dedicado
a la caracterización del proceso de combustión Diesel.
Durante el desarrollo del presente apartado el objetivo que se persigue es
profundizar en la comprensión de los efectos que producen las modificaciones
introducidas en las condiciones termodinámicas del gas atrapado en el
cilindro (y su composición) cuando se implementa un ciclo Atkinson sobre
los aspectos f́ısico-qúımicos que predominan en las diferentes fases del proceso
de combustión, siendo este objetivo el centro de gravedad de esta etapa del
estudio.
5.4.1. Consideraciones previas
En esta investigación se han incluido tanto condiciones de baja carga,
donde se espera que las fases de retraso al autoencendido y combustión en
premezcla adquieran gran relevancia, como condiciones de alta carga, donde
estas etapas deben ceder gran parte de protagonismo en favor de las fases de
combustión por difusión o controladas por mezcla. Puesto que la metodoloǵıa
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de análisis para los procesos de combustión con la fase de premezcla extendida
es significativamente diferente a la que se plantea para el caso de un proceso de
combustión por difusión, se ha realizado un estudio preliminar para determinar
si efectivamente se generan estas dos tipoloǵıas de combustión en función del
grado de carga.
En este sentido, el tiempo de retraso (r) es un parámetro fundamental
relacionado directamente con la evolución de la fase de combustión en
premezcla, ya que el instante donde se produce la ignición del combustible
no sólo determina la posición de la subsecuente liberación de calor en relación
al inicio de inyección y al punto muerto superior, sino que también determina
en gran medida la cantidad de combustible que se encuentra entre los ĺımites
de inflamabilidad en el momento en el que se produce este autoencendido.
En la figura 5.10 se muestra la evolución del tiempo de retraso en función
de RCVefe, SoI e YO2adm. De acuerdo con esta figura, en los rangos para las
variables establecidos para el presente estudio4 el parámetro que más influencia
tiene sobre el tiempo de retraso es RCVefe, mientras que el efecto tanto del
SoI como de YO2adm es sensiblemente menor [3].
Tras la observación de los resultados, es interesante describir cuáles son los
parámetros que influyen en el tiempo de retraso y su importancia relativa según
las condiciones de contorno del presente problema. Sin embargo, la complejidad
de los fenómenos tanto f́ısicos como qúımicos que acontecen durante este
peŕıodo y que dan lugar al autoencendido del combustible dificultan en gran
medida el análisis experimental del tiempo de retraso a partir de los resultados
obtenidos directamente en un motor convencional5, donde la información
obtenida es limitada y generalmente no optimizada para este tipo de estudios.
Una metodoloǵıa razonablemente sencilla y validada para subsanar este
problema es el uso de correlaciones emṕıricas ajustadas de forma estad́ıstica
a los resultados experimentales, pero que retienen de alguna manera la f́ısica
y/o la qúımica de los procesos. En este sentido, numerosas correlaciones de
tipo Arrhenius han sido propuestas para el tiempo de retraso incluyendo la
presión, la temperatura y en ocasiones la concentración de ox́ıgeno del gas (o el
dosado) en base a resultados experimentales obtenidos en bombas de volumen
constante, reactores de flujo estacionario, máquinas de compresión rápida o
motores Diesel [4, 5].
4Se recuerda que estos rangos han sido definidos para centrar el estudio sobre el proceso
de combustión Diesel en condiciones razonablemente convencionales tanto de localización de
la inyección como de fracción másica de ox́ıgeno en el gas.
5Se entiende aqúı por motor convencional aquel que no ha sido equipado con accesos
ópticos ni con ningún otro tipo de instrumentación que permita implementar técnicas de
visualización.




































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.10. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre el tiempo de retraso.
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Aplicando esta metodoloǵıa y ajustando una ecuación de tipo Arrhenius a
los datos obtenidos experimentalmente se obtiene la relación representada por
la expresión 5.2, que presenta un elevado coeficiente de correlación R2 igual a
98.78 %, y el error estándar de estimación es de 0.028 ms lo que proporciona
una idea de la calidad del ajuste. La comparación entre los valores de tiempo
de retraso calculados y medidos para todos los ensayos en conjunto y para
cada grado de carga de forma independiente se muestra en la figura 5.11 junto












donde pcil es la presión (en bar), T cil representa la temperatura (en K) del gas
promediadas en ambos casos durante el propio tiempo de retraso, e YO2SoI es
la fracción másica de ox́ıgeno en el gas en el instante de inicio de inyección.
Al observar los coeficientes de esta ecuación se puede ver que el valor
del exponente de la presión se encuentra dentro de los ĺımites ilustrados por
las revisiones llevadas a cabo por Heywood [6] (entre 0.75 y 2) y por
Assanis et al. [5] (entre0.52 y2.5) mientras que el coeficiente que acompaña
a la temperatura también se encuentra dentro de los ĺımites propuestos por
los estos mismos autores (entre 4650 y 20926 para Heywood, mientras que
Assanis et al. indican un intervalo comprendido entre 2100 y 20080).
Atendiendo a la expresión 5.2, es evidente la gran influencia que tienen las
condiciones termodinámicas de presión y temperatura del gas ambiente sobre
el proceso de autoencendido. De este modo se justifica el efecto predominante
de RCVefe, ya que disminuyendo ésta se consiguen reducciones máximas de
entre un 30 % y un 32 % en la presión media y de entre un 5 % y un 7 % en la
temperatura media durante el tiempo de retraso.
Por otra parte y según se propone en el trabajo de Benajes et al. [7], la
relación entre el tiempo de retraso (r) y el tiempo de inyección (tiny) es un
estimador que cuantifica el tiempo de coexistencia de los procesos de inyección
y combustión. Por lo tanto, este parámetro resulta adecuado para evaluar la
importancia relativa de la fase de combustión en premezcla respecto a las fases
de combustión por difusión rápida y lenta.
Los valores calculados de este estimador para las condiciones de operación
caracteŕısticas de baja y alta carga se han representado en la figura 5.12. En
condiciones de baja carga se observan variaciones importantes en la relación
r/tiny, lo cual es indicativo de que el balance entre las fases de combustión
premezclada y difusiva se altera fuertemente, llegando incluso a alcanzarse
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Recta y = x



















-1.267 · YO2-SoI 
-2.03 · exp(4143.66/Tcil)
  R2 = 98.78 %       EEE = 0.028 ms
Figura 5.11. Correlación tipo Arrhenius para el tiempo de retraso. En la parte
superior se muestra la comparativa calculado-medido incluyendo todos los ensayos
mientras que en las figuras inferiores se muestra de forma independiente esta
comparativa para cada uno de los grados de carga.
valores entre 0.8 y 1, lo que implica que las etapas de inyección y combustión
apenas coexisten. Sin embargo, para condiciones de alta carga este estimador
permanece prácticamente constante y su valor está por debajo de 0.1 en todos
los casos. Este reducido valor implica que en condiciones de alta carga la fase
de combustión en premezcla es siempre relativamente poco relevante.
A partir de los resultados obtenidos se concluye que, en efecto,
modificando los tres parámetros objeto de estudio se generan claramente
dos tipoloǵıas diferentes de combustión que resulta conveniente describir
de forma independiente. Además, el análisis de los procesos relacionados
con la producción de contaminantes también se aborda considerando las
caracteŕısticas propias de ambas tipoloǵıas de combustión.









































Figura 5.12. Importancia de la fase de combustión en premezcla en función del
estimador r/tiny.
5.4.2. Condiciones de baja carga
Según se ha demostrado previamente en estas condiciones, cuando la
cantidad de combustible inyectada y en consecuencia la enerǵıa liberada por
el proceso de combustión es pequeña, se observan diferencias importantes
en el tiempo de retraso al autoencendido, siendo éste especialmente sensible
a las variaciones de las condiciones termodinámicas del gas atrapado en el
cilindro. Tras constatar este fenómeno, es ahora el momento de describir las
caracteŕısticas de esta tipoloǵıa de combustión con la fase de combustión en
premezcla extendida y evaluar la influencia cada uno de los tres parámetros
objeto de estudio (RCVefe, SoI e YO2adm) sobre dichas caracteŕısticas.
Caracteŕısticas del proceso de formación de la mezcla
Resulta interesante en primer lugar analizar el comportamiento del proceso
de formación de la mezcla entre el gas ambiente y el combustible considerando
para ello la simplificación de chorro en condiciones inertes. Se trata de
determinar en qué medida se modifican los fenómenos f́ısicos asociados a este
proceso de mezcla para adaptarse a los cambios introducidos en las condiciones
termodinámicas del gas sobre el que se inyecta el combustible.
Para ello, se han simulado los ensayos correspondientes a estas condiciones
de baja carga utilizando el modelo de chorro libre 1D descrito en el
apartado 4.3.6. El parámetro de entrada que más incertidumbre genera en este
modelo es el ángulo de chorro, que en este caso es desconocido. Con el objeto
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de obtener resultados cualitativamente correctos, se ha optado por utilizar
para estimar dicho ángulo la correlación propuesta por Naber y Siebers [8]
que ha sido ampliamente utilizada en diferentes trabajos de investigación6.
Asumir la condición de contorno de chorro libre inicialmente puede parecer
excesivamente restrictiva e incluso discutible, pero en este caso no lo es tanto.
De acuerdo con los resultados obtenidos por Abraham et al. [9], el choque de
pared no produce efectos directos significativos en la tasa de mezcla puesto que
el tiempo caracteŕıstico asociado con este proceso de mezcla parece ser mucho
más corto que el asociado con la pérdida de cantidad de movimiento por la
interacción con la pared. Recientemente, Bruneaux [10] concluye que para una
presión de inyección de 2000 bar similar a la utilizada en el presente estudio el
incremento de la tasa de mezcla en el frente del chorro generado por el vórtice
que se forma en la zona próxima a la pared puede incluso aumentar la masa
de aire englobada por el chorro. En este sentido, los resultados generados
mediante el modelo 1D en términos de mezcla considerando chorro libre se
consideran representativos de aquellos que se obtienen en el motor.
En estas simulaciones se ha considerado chorro inerte, siendo esta hipótesis
más razonable en baja carga donde los tiempos de retraso son mayores en
relación con el tiempo de inyección y el proceso de mezcla se encuentra menos
afectado por la liberación de calor. Por lo tanto, se asume que para esta
tipoloǵıa de combustión con la fase de premezcla extendida, las dependencias
identificadas por medio de este análisis son razonablemente válidas.
Como estimadores de la calidad del proceso de formación de la mezcla se
ha considerado en primer lugar la relación entre la masa total del chorro (que
comprende tanto la masa de gas englobada, mg, como la masa de combustible
inyectada) y la masa de combustible inyectada (pmt{mf qcℎ), que representa la
inversa de la fracción másica media de combustible en el chorro. Por otra parte
y con el objetivo de considerar la influencia de la fracción másica de ox́ıgeno
presente en el gas ambiente se propone como segundo parámetro el dosado
relativo medio también considerando todo el chorro (F r,cℎ). La relación entre








y pmt{mf qcℎ  1  pmg{mf qcℎ (5.3)
6Es cierto que los valores que se obtienen para el ángulo de chorro con esta correlación,
sobre 15, son ligeramente inferiores a los esperados por lo que el englobamiento de gas por
parte del chorro puede estar ligeramente subestimados.
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F r,cℎ 
pmair{mf qst  pYO2air{YO2SoIq
pmt{mf qcℎ  1
(5.4)
Además, cuando el chorro se encuentra suficientemente desarrollado se
puede asumir mg " mf y con ello pmt{mf qcℎ " 1, entonces la relación
anterior se simplifica según la expresión 5.5. De esta relación se deduce que
ambos estimadores guardan una relación de proporcionalidad inversa donde
la constante de proporcionalidad depende de la fracción másica de ox́ıgeno en
el gas englobado por el chorro.
F r,cℎ 
pmair{mf qst  pYO2air{YO2SoIq
pmt{mf qcℎ
(5.5)
Los resultados obtenidos para ambos estimadores tras realizar las
simulaciones se presentan en la figura 5.13. Para que los dos estimadores
sean comparables en todos los casos se ha particularizado para un tiempo
caracteŕıstico del chorro, que en este caso es el instante en el que finaliza la
etapa de inyección.
En la figura 5.13 se observa cómo para cualquier combinación de
parámetros, el valor del estimador pmt{mf qcℎEoI disminuye al implementar
un ciclo Atkinson, lo que indica un deterioro evidente en el proceso de mezcla.
Este mismo fenómeno también acontece cuando se retrasa el SoI y se desplaza
la etapa de inyección hacia la carrera de expansión. Por el contrario, como es
de esperar YO2adm no modifica la cantidad de gas englobado por el chorro ya
que no altera la f́ısica asociada al proceso de mezcla.
Respecto al dosado relativo medio (F r,cℎEoI), por definición su com-
portamiento respecto a RCVefe y SoI es similar al observado para el
englobamiento de gas, ya que en estos casos la fracción másica de ox́ıgeno no
se modifica y por ello la masa de ox́ıgeno presente en el chorro es proporcional
a la masa de gas englobada. Sin embargo, al disminuir YO2adm se reduce la
cantidad de ox́ıgeno que se introduce en el seno del chorro por unidad de masa
de gas englobada y debido a ello para las mismas condiciones de englobamiento
de gas, el dosado relativo medio aumenta.
En la revisión sobre el estado del arte en relación con los procesos de
inyección y de formación de la mezcla presentada en el apartado 3.2 se presenta
la analoǵıa entre el chorro gaseoso y el chorro Diesel. Aplicando pues la teoŕıa
de chorros gaseosos, siempre que las condiciones de inyección (cantidad de
movimiento, tasa de inyección y propiedades f́ısico-qúımicas del combustible)
permanezcan constantes como es el caso, el proceso de formación de la mezcla





















































































































Figura 5.13. Estimadores para la calidad del proceso de mezcla entre el gas ambiente
y el combustible inyectado en baja carga.
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depende fundamentalmente de la densidad y de la fracción másica de ox́ıgeno
del gas sobre el que evoluciona el chorro [11–13].
Con el objetivo de evidenciar la relación entre la densidad del gas,
la fracción másica de ox́ıgeno y ambos estimadores del proceso de mezcla
se ha incluido la figura 5.14. Esta figura se compone de tres bloques
principales donde se muestra la influencia de RCVefe (gráficas 5.14(a)), del
SoI (gráficas 5.14(b)) y de YO2adm (gráficas 5.14(c)) sobre la evolución
temporal de los cuatro parámetros anteriores7.
Según se muestra en las gráficas 5.14(a), la causa de la reducción del
englobamiento y del incremento del dosado medio del chorro al implementar un
ciclo Atkinson para disminuir RCVefe se debe fundamentalmente a la reducción
de la densidad del gas, puesto que en condiciones inertes la fracción másica de
ox́ıgeno es esencialmente la misma para los diferentes ensayos.
Un razonamiento similar es válido para explicar la influencia del SoI en
base a las gráficas 5.14(b). En este caso la relación entre densidad del gas
y proceso de mezcla es incluso más evidente ya que siguiendo la evolución
temporal de los diferentes parámetros, a medida que aumentan las diferencias
en la densidad del gas también aumentan las diferencias en ambos estimadores
del proceso de mezcla.
De acuerdo con los resultados que se presentan en las gráficas 5.14(c), la
reducción de la fracción másica de ox́ıgeno efectivamente afecta únicamente al
dosado medio del chorro en cada instante, mientras que la masa total de gas
englobada permanece esencialmente constante.
Finalmente, en la figura 5.15 se ha correlacionado en primer lugar el
estimador pmt{mf qcℎEoI con la densidad del gas atrapado en el cilindro
también en el instante en el que finaliza el proceso de inyección (cilEoI).
En esta figura, además de la excelente calidad del ajuste se observa también
una influencia más acusada cuando se reduce RCVefe en comparación con el
efecto asociado al retraso del SoI.
En cuanto al estimador F r,cℎEoI , por el contrario, se evidencia en esta
figura cómo el dosado relativo medio para el chorro también se correlaciona con
gEoI , pero se estratifica para los diferentes valores de YO2adm y por lo tanto,
como se ha comentado previamente se confirma la necesidad de considerar la
fracción másica de ox́ıgeno del gas y no únicamente su densidad para obtener
un ajuste adecuado.
7Para facilitar la presentación de resultados, tanto pmt{mf qcℎEoI como F r,cℎEoI se
han representado instante a instante en relativo tomando como referencia el caso nominal.
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Figura 5.14. Relación entre las condiciones termodinámicas del gas y el proceso de
mezcla.
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R2 = 98.07 %
EEE = 0.136 -
Nominal






































R2 = 99.18 %
EEE = 0.006 -
Nominal
Figura 5.15. Correlación entre la densidad del gas, la fracción másica de ox́ıgeno y
los dos estimadores propuestos para evaluar el proceso de formación de la mezcla.
Descripción de la fase de combustión en premezcla
Se describe a continuación la evolución de fase de combustión en premezcla
en términos fundamentalmente energéticos por medio de dos parámetros
obtenidos directamente a partir de la ley de liberación de calor y su derivada,
que son la tasa máxima de liberación de calor durante la fase de premezcla
(RoHRmaxpmx) y la fracción de masa de combustible quemada en dicha fase
(FMQpmx). Los valores calculados para ambos parámetros se muestran en la
figura 5.16, en la que se recogen los efectos asociados a la modificación de
RCVefe, SoI e YO2adm.
Al igual que ocurre con el tiempo de retraso, el parámetro más influyente
sobre las propiedades de la fase de combustión en premezcla es RCVefe,
mientras que los efectos de SoI e YO2adm son claramente menos significativos.










































































































































Figura 5.16. Valor máximo de RoHR durante la fase de combustión en premezcla
junto con la fracción de masa de combustible quemada en dicha fase.
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Este resultado es más evidente si se observa la figura 5.17 en la que se
representa la evolución temporal de la tasa de liberación de calor comparando
el efecto aislado de cada parámetro.
Resulta interesante comparar los resultados mostrados en la figura 5.16
con aquellos relativos al tiempo de retraso representados en la figura 6.3(a).
La gran similitud entre ambas gráficas corrobora la ı́ntima relación entre el
tiempo de retraso y las propiedades generales de la fase de combustión en
premezcla.
En este sentido, una manera de evidenciar esta relación a partir de los
resultados experimentales obtenidos consiste en correlacionar directamente
la masa de combustible quemada en premezcla (mfqpmx) con el tiempo de
retraso (r) tal y como se muestra en la figura 5.18. En esta figura se observa
una dependencia lineal entre ambos parámetros (ZONA I) que se mantiene
hasta que la combustión es básicamente premezclada y la tasa de liberación
de calor durante la etapa de combustión premezclada se ve influenciada por el
final de la etapa de inyección (ZONA II).
Profundizar en la descripción de las caracteŕısticas de la fase de combustión
en premezcla no es una tarea sencilla puesto que su evolución depende
fuertemente tanto de aspectos f́ısicos, fundamentalmente de la tasa de mezcla
entre el gas ambiente y el combustible, como de aspectos qúımicos, ya que
parte del combustible que se quema en esta fase lo hace en condiciones
controladas por la cinética qúımica en lugar de por el proceso de mezcla.
Con estas condiciones de contorno y tras observar la gráfica inferior incluida
en la figura 5.18 se plantea relacionar el tiempo de retraso con el tiempo que
transcurre desde el inicio de inyección hasta el final de la fase de combustión
en premezcla, cuando se establece por convenio el comienzo de la fase de
combustión por difusión (SoDC).
Tras realizar el ajuste se obtiene la ecuación 5.6 que establece una relación
lineal entre estos dos tiempos caracteŕısticos del proceso de combustión,
estando la calidad del ajuste garantizada por el elevado valor de R2 igual
a 99.2 % y el reducido error estándar de estimación, que es de 0.0192 ms.
SoDC  1.317  r   0.2775 (5.6)
La ventaja de esta aproximación reside en que los parámetros que afectan
al tiempo de retraso y su importancia relativa son bien conocidos. De hecho
para las condiciones de este trabajo se ha obtenido la correlación 5.6 que
sintetiza todos estos efectos. Esta dependencia lineal entre ambos tiempos
caracteŕısticos está en sintońıa con la obtenida por Garćıa [14], quien
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Figura 5.17. Evolución temporal de la tasa de liberación de calor (RoHR) durante
el proceso de combustión. A modo de referencia se ha representado también la tasa
de inyección.
188 5. Análisis del potencial del ciclo Atkinson


















Duración de la inyección
r
SoDC = r + pmx
pmx
tiny






















R2 = 96.37 %








































Figura 5.18. Relación entre el tiempo de retraso y la masa de combustible quemada
durante la fase de combustión en premezcla. En la gráfica inferior se han relacionado
los diferentes tiempos caracteŕısticos asociados a la fase de combustión en premezcla
con el tiempo de retraso, observándose una dependencia fuertemente lineal.
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explica que este resultado apunta a que los fenómenos que rigen la fase de
autoencendido guardan una relación directa con la duración de la fase de
combustión en premezcla y por lo tanto debe existir una dependencia entre
la preparación de combustible durante el tiempo de retraso y su combustión
inmediata. De este modo se constata nuevamente la influencia predominante
de RCVefe sobre ambas etapas del proceso de combustión.
Observando estos resultados, parece interesante correlacionar el tiempo de
retraso con la duración de la fase de combustión en premezcla calculada como
la diferencia entre SoDC y r. Sin embargo y como también detectó Garćıa,
el ajuste que se obtiene no es tan bueno como el anterior debido a que las
diferencias en este tiempo son del orden de magnitud de la resolución temporal
con la que se han obtenido los datos, si bien es cierto que sigue existiendo una
fuerte dependencia lineal8.
Para finalizar con la caracterización de la fase de combustión en premezcla,
se pretende aportar una visión general de la relación que existe entre el proceso
de formación de la mezcla y la masa quemada durante la fase de combustión
en premezcla. Para ello, se analiza en último lugar la relación que existe entre
la masa de combustible que se encuentra mezclada dentro el rango de dosados
relativos comprendido entre 2 y 4 en el instante en el que comienza la etapa
de combustión por difusión (SoDC) y la masa de combustible quemada en
premezcla. Este rango de dosados relativos no es arbitrario puesto que se ha
seleccionado de acuerdo con el trabajo de Espey et al. [15], en el cual se indica
que durante la fase de combustión premezclada se quema toda la masa de
combustible que se encuentra en dicho rango.
La información obtenida combinando la masa de combustible quemada en
premezcla calculada a partir de resultados experimentales y las caracteŕısticas
del proceso de mezcla evaluadas por medio del modelo 1D de chorro se
muestran en la figura 5.19. Por una parte, en la gráfica 5.19 se observa
cómo en la mayor parte de las condiciones de operación los resultados
fundamentalmente concuerdan con los presentados por los autores anteriores,
ya que la masa mezclada que se encuentra en el rango de dosados relativos
propuesto por estos autores efectivamente se correlaciona linealmente (y
además precisamente con pendiente muy próxima a 1) con aquella que se
quema en premezcla.
Por otra parte, en la gráfica 5.19(a) se distinguen ciertos puntos donde esta
relación no se mantiene y la masa que se quema en premezcla es mayor que
la mezclada en el rango de dosados relativos considerado. Para entender esta
8Aun aśı, en este caso se ha obtenido la relación: pmx  1.317  r   0.2775 con R
2 igual
a 87.8 % y un error estándar de estimación igual a 0.0192 ms.
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Figura 5.19. Relación entre el proceso de mezcla y la masa de combustible quemada
en premezcla. Se muestra la relación entre la masa de combustible mezclada en el
rango de dosados relativos comprendidos entre 2 y 4 en el instante SoDC, y la masa
de combustible quemada en premezcla. También se muestra de forma independiente
la masa mezclada bajo dosado relativo 2 y 4 en función del parámetro SoDC/tiny.
discrepancia, en la gráfica 5.19(b) se muestran la masas bajo dosado 4 y 2 para
los diferentes puntos de operación y para el instante SoDC. Combinando las
gráficas 5.19(a) y 5.19(b) se concluye que la correlación obtenida anteriormente
deja de ser válida para condiciones en las que la etapa de inyección finaliza
antes que la fase de combustión en premezcla, es decir, cuando el valor asociado
al parámetro SoDC/ tiny es mayor a 1.2.
En estas condiciones, en el instante SoDC todo el combustible ya se
encuentra mezclado bajo un dosado relativo inferior a 4 mientras que la
masa bajo dosado relativo 2 sigue aumentando en función de la relación
SoDC/tiny. Por lo tanto, la masa de combustible comprendida entre estos
dosados disminuye mientras que la masa quemada en premezcla aumenta, lo
que implica que en estas condiciones y para compensar el efecto anterior se
debe quemar masa de combustible cuyo dosado se encuentra cualitativamente
en zonas de dosado más pobre. En este sentido, el comportamiento observado
también es similar al reportado por Musculus [16], quien argumenta que para
tiempos de retraso – y por lo tanto también SoDC , recuérdese la relación
lineal dada por la ecuación 5.6 – suficientemente elevados, existen zonas que
reaccionan durante la fase de combustión en premezcla con dosados locales
por debajo de los valores convencionales.
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5.4.3. Condiciones de alta carga
Al contrario de lo que ocurre en las condiciones de operación anteriores
correspondientes a baja carga, en este caso la elevada cantidad de enerǵıa
liberada por el proceso de combustión junto con las altas temperaturas y
presiones en cámara provocan una reducción drástica del tiempo de retraso
y con ello de la fase de combustión en premezcla. Por ello, el proceso de
combustión está regido fundamentalmente por las etapas de difusión tanto
rápida como lenta.
Por ello el análisis que se propone en este apartado, aunque mantiene
una estructura similar a la que se ha seguido previamente, se realiza en
base a un estimador diferente, más adecuado para condiciones de chorro
fundamentalmente reactivo y combustión controlada por mezcla.
Caracteŕısticas del proceso de formación de la mezcla
Como el chorro se encuentra fundamentalmente en condiciones reactivas, el
análisis considerando chorro inerte pierde validez. Por ello en lugar del modelo
1D utilizado en baja carga, como estimador del proceso de mezcla se va a
utilizar el parámetro ACT obtenido de forma experimental según se explica en
el apartado 4.3.5 del caṕıtulo dedicado a describir las herramientas teóricas y
experimentales, pero particularizado para el instante en el que finaliza la etapa
estacionaria del proceso de inyección9 (EoSI). En la figura 5.20 se presenta
la definición gráfica de este estimador y cómo se obtiene experimentalmente a
partir de la evolución temporal de la fracción de masa inyectada y la quemada.
A continuación, en la figura 5.21 se presentan los resultados experimentales
obtenidos para el estimador ACTEoSI y para todas condiciones de ensayo. Es
evidente cómo para todas las combinaciones de SoI e YO2adm se produce un
incremento de este estimador cuando se implementa un ciclo tipo Atkinson
para reducir RCVefe.
Por otra parte, de acuerdo con los resultados presentados en la figura 5.21
también se observa un incremento del ACTEoSI cuando se retrasa el SoI o se
reduce YO2adm, aunque en el rango objeto de estudio las mayores diferencias
se han obtenido al implementar un ciclo Atkinson adelantando el ángulo de
cierre de las válvulas de admisión.
9Se trata de evitar la etapa transitoria correspondiente a la rampa de cierre del inyector,
ya que el objetivo en este apartado es establecer unas condiciones que resulten estacionarias
respecto a los parámetros relacionados con la inyección.




























Figura 5.20. Definición del tiempo aparente de combustión (ACT) particularizado
para el fin de la etapa estacionaria del proceso de inyección (EoSI), antes de que
comience la etapa transitoria correspondiente a la rampa de cierre del inyector.
Para identificar el origen del comportamiento observado en el estimador
ACTEoSI se recurre a los desarrollos presentados en los trabajos de Fenollosa
[13] y de Arrègle et al. [17, 18], a partir de los cuales se concluye que el tiempo
aparente de combustión para un paquete de combustible i que se inyecta en
el instante POIi y que se quema en el instante POCi se puede relacionar con
una serie de parámetros f́ısicos de acuerdo con la relación de proporcionalidad
recogida en la expresión 5.7.
ACTi 9









Para el caso del parámetro ACTEoSI, el PoCi es precisamente el instante
definido como EoSI, por lo que la expresión anterior se puede particularizar
formalmente para obtener la relación 5.8.
ACTEoSI 9









Precisamente los resultados que se obtienen al calcular el término situado
a la derecha en la expresión 5.8, todav́ıa sin introducir la constante de
proporcionalidad, se han representado también en la figura 5.21 donde es
evidente la similitud entre los resultados experimentales y los obtenidos
teóricamente. Tras confirmar la posibilidad de que en las condiciones de
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Figura 5.21. Estimador de la calidad del proceso de mezcla entre el gas ambiente y
el combustible inyectado en alta carga.
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este estudio exista efectivamente una relación entre el estimador ACTEoSI y
su expresión teórica, se propone establecer una correlación estad́ıstica cuyos
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Figura 5.22. Relación de proporcionalidad entre el parámetro ACTEoSI experimental
y el calculado teóricamente.
Aśı pues, estos resultados confirman que la implementación de un ciclo
Atkinson (reducción de RCVefe) produce un deterioro importante del proceso
de mezcla entre el gas y el combustible debido principalmente a las diferencias
introducidas sobre la evolución de la densidad y la fracción másica de ox́ıgeno
del gas a medida que se desarrolla el proceso de combustión.
En último lugar, la representación gráfica que se muestra en la figura 5.23
resulta muy interesante para describir detalladamente la influencia de las
condiciones termodinámicas del gas (densidad y fracción másica de ox́ıgeno)
sobre el proceso de mezcla del chorro Diesel10 [19].
Comenzando por el efecto de implementar un ciclo Atkinson, se observa
cómo la menor duración del proceso de admisión no tiene efecto únicamente
10En esta figura los parámetros considerados se han representado en función de la fracción
de masa quemada. De esta forma se reemplaza la información temporal que aporta la
representación frente al tiempo (o al ángulo) por información que depende del propio proceso
de combustión, y que indica las condiciones de contorno existentes cuando se ha quemado
un porcentaje determinado de masa. Además, ya que en el presente estudio la masa total
quemada es razonablemente similar para todos los ensayos, masa y fracción másica son
conceptos equivalentes.
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Figura 5.23. Relación entre las condiciones termodinámicas del gas y el tiempo
aparente de combustión calculado de forma experimental.
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sobre la masa atrapada y con ello sobre la evolución de la densidad del gas,
sino que también condiciona la evolución de la fracción másica de ox́ıgeno en
cámara en función de la masa de combustible quemada. El siguiente desarrollo
matemático establece la relación dada por la ecuación 5.9 entre la fracción










YO2cilpmfqq  YO2SoI 
mfq  pmg{mf qst  YO2SoI
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La expresión 5.9 indica que la dependencia de YO2cil con mfq se establece
por medio de una recta de pendiente negativa, que es precisamente el tipo
de relación que se observa en la figura 5.23. Por último, particularizando
esta expresión para un ciclo Diesel convencional y un ciclo tipo Atkinson,
y aplicando las condiciones de contorno de este estudio (la misma YO2SoI y
con ello la misma pmg{mf qst), se puede llegar a la relación 5.10.










Esta última expresión resulta de interés puesto que mt,D ¡ mt,Atk y por lo
tanto se demuestra cómo una vez comenzado el proceso de combustión, para
una misma masa de combustible quemada la fracción másica de ox́ıgeno en
el gas contenido en el cilindro es siempre mayor para el caso del ciclo Diesel
que para el ciclo Atkinson y la recta que relaciona YO2cil con mfq tiene
obligatoriamente una pendiente más negativa.
Aśı pues, se concluye que al implementar un ciclo tipo Atkinson, tanto
la reducción de la densidad del gas como la desfavorable evolución de la
fracción másica de ox́ıgeno contribuyen a deteriorar el proceso de formación
de la mezcla y con ello a incrementar el valor del parámetro ACT como
se muestra en la figura 5.23. Para completar el estudio, se ha incluido en
esta figura también la inversa del ACT11. A partir de este parámetro se
11La inversa del ACT se ha incluido por ser un estimador adecuado para caracterizar el
proceso de mezcla tras el final de la etapa de inyección ya que durante la última etapa del
proceso de combustión el ACT tiende a valores muy elevados y no es posible representarlo
gráficamente de forma adecuada.
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observa que cuando se implementa un ciclo Atkinson no sólo se deteriora el
proceso de mezcla durante la etapa estacionaria, sino que también durante
esta última etapa transitoria del proceso de combustión por difusión lenta ya
que el parámetro ACT1 es menor no sólo mientras se inyecta combustible
sino también después del fin de la etapa de inyección.
A modo de comparación y para completar el estudio, en la figura 5.23
se observa cómo el retraso del SoIretrasa el proceso de inyección de forma
que disminuye la densidad del gas a medida que se desarrolla el proceso de
combustión, sin embargo no influye sobre la evolución de la fracción másica
de ox́ıgeno. Por último, comparando los diferentes niveles de YO2adm, se
comprueba cómo el efecto es inverso al producido por el retraso del SoI,
es decir la densidad del gas apenas se modifica mientras que evidentemente
disminuye la fracción másica de ox́ıgeno, dando lugar a un conjunto de rectas
que gráficamente se observa que son paralelas lo cual es consistente con la
ecuación 5.9. En cualquier caso, ambas estrategias deterioran el proceso de
mezcla a lo largo de todo el proceso de combustión como indica el incremento
en el ACT (o la reducción del ACT1).
Descripción de las fases de combustión por difusión
Este apartado se va a centrar en el estudio fundamentalmente energético
del proceso de combustión, y espećıficamente de las fases difusivas (controladas
por mezcla) por ser las más relevantes en estas condiciones de alta carga. Para
ello, se va a describir fundamentalmente el comportamiento de la tasa de
liberación de calor.
Como primera aproximación, en la figura 5.24 se muestra la evolución
temporal de la tasa de liberación de calor comparando el efecto aislado de cada
parámetro junto con su valor máximo para todas las condiciones de ensayo.
Como es de esperar tras el análisis del proceso de mezcla, las tres estrategias
investigadas ralentizan el proceso de combustión como demuestra la reducción
de la tasa máxima de liberación de calor, si bien en el rango objeto de estudio
la implementación del ciclo Atkinson produce los efectos más notables [19].
Para explicar este comportamiento se va a relacionar la evolución de la
tasa de liberación de calor con la evolución del proceso de mezcla mediante
el parámetro ACT. Aunque este parámetro se basa en la ley de liberación de
calor (HRL), se puede relacionar con la tasa de liberación de calor (RoHR)
de acuerdo con el desarrollo propuesto por González [20] obteniéndose la
expresión 6.2.
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Figura 5.24. Evolución temporal de la tasa de liberación de calor (RoHR) durante
el proceso de combustión (a modo de referencia se ha representado también la tasa
de inyección) junto con su valor máximo para todos las condiciones de operación
ensayadas.
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Según el autor existe un significado f́ısico para esta ecuación, ya que
indica que la masa quemada es igual a la masa inyectada y propiamente
mezclada. Aśı, el tiempo de mezcla que pueda tener un paquete de combustible
determinado juega un papel primordial en su quemado. De este modo,
el incremento del ACT con el tiempo (mayor ΔACT {Δtiny) mientras se
desarrolla el proceso de combustión indica un empeoramiento progresivo del
proceso de mezcla. Además, un mayor incremento del ACT con el tiempo
implica que la separación entre la ley de inyección y la de combustión aumenta
más rápidamente durante el desarrollo del proceso de combustión o lo que
es lo mismo, para una la ley de inyección constante como la utilizada en
el presente trabajo, la ley de combustión presenta obligatoriamente menos
pendiente, y con ello una tasa de liberación de calor más baja, puesto que
representa precisamente esta pendiente.
La expresión 6.2 se observa que el primer término situado a la derecha
de la igualdad depende únicamente de la tasa de inyección y por ello se va a
denominar como término de tasa. Por otro lado, el segundo término depende
únicamente del parámetro ACT y con ello del proceso de mezcla y por lo tanto
va a recibir la denominación de término de mezcla. Aśı pues, en la figura 5.25
se ha graficado la RoHR junto con los dos términos de la ecuación 6.2 en
función de la fracción de masa quemada, esto último para guardar la analoǵıa
con las gráficas de la figura 5.23.
En las gráficas representadas en la figura 5.25 se confirma cómo el término
de inyección es esencialmente similar en todos los casos, lo que implica que
las diferencias que se observan en la tasa de liberación de calor tanto cuando
se implementa un ciclo Atkinson como cuando se retrasa el SoI o se reduce
YO2adm se deben a la alteración del término de mezcla, que en todos los casos
disminuye.
5.4.4. Temperatura adiabática de llama
Una de las caracteŕısticas principales del proceso de combustión Diesel es
la temperatura que se alcanza en la superficie de reacción. Esta temperatura
máxima de reacción es un parámetro fundamental que controla en gran medida
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Figura 5.25. Descomposición de la tasa de liberación de calor en el término de
inyección y el término de mezcla.
los procesos qúımicos relacionados con la formación/destrucción de los óxidos
de nitrógeno y del holĺın, entre otros contaminantes.
Sin embargo, como esta temperatura es generalmente dif́ıcil de medir
experimentalmente y más en un motor sin accesos ópticos, se utiliza
generalmente en su lugar la temperatura adiabática teórica suponiendo que
en la zona de reacción existen condiciones estequiométricas, que se calcula
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según el procedimiento que se describe en el apartado 4.3.4. Aśı pues, dentro
del análisis del proceso de combustión Diesel se describe en último lugar el
comportamiento de esta temperatura adiabática de llama. Para ello en la
figura 5.26 se muestran los resultados obtenidos particularizando en este caso
para el valor máximo de esta temperatura adiabática de llama a lo largo del
proceso de combustión.
Antes de profundizar en el análisis de los resultados es importante
considerar que según los principios de la termoqúımica, la temperatura
adiabática de llama que se alcanza tras una reacción qúımica a presión
constante depende de la temperatura inicial de los reactivos, de la composición
inicial y final de la mezcla y en menor medida de la propia presión [21, 22].
De hecho, autores como Arrègle et al. [23] o Monin [24] omiten el efecto de
la presión y correlacionan la temperatura adiabática de llama únicamente
con la temperatura de los gases sin quemar12 y con la fracción másica de
ox́ıgeno inicial antes de que comience el proceso de combustión obteniendo
un elevado grado de ajuste. Coincidiendo con estos autores, en adelante se
explicará el comportamiento de la temperatura adiabática de llama en función
de la temperatura de los gases sin quemar y de la fracción másica de ox́ıgeno
inicial.
Volviendo a los resultados, se confirma cómo la implementación de un
ciclo Atkinson es una estrategia que permite reducir la temperatura adiabática
de llama, si bien la sensibilidad de este parámetro no es demasiado elevada.
Esto se debe a que en este caso la temperatura adiabática de llama vaŕıa
fundamentalmente debido a la temperatura de los gases sin quemar ya que la
concentración de ox́ıgeno inicial es la misma en todos los casos. A su vez, la
temperatura de los gases sin quemar esta condicionada por la temperatura que
se alcanza tras el proceso de compresión antes de que comience la combustión,
y en la sección 5.3 se explica que esta última disminuye al reducirse RCVefe
[3, 19].
Por otra parte, los resultados que se muestran en la figura 5.26 en relación
con la influencia de retrasar el SoI o disminuir YO2adm son perfectamente
coherentes con la bibliograf́ıa [3, 19], ya que en ambos casos se reduce
la temperatura adiabática de llama aunque por motivos diferentes. En el
primer caso disminuye la temperatura de los gases sin quemar al desplazar
la combustión hacia la etapa de expansión con lo que se disminuyen las
variaciones temporales de presión que son las que en definitiva aumentan la
12Se recuerda que la temperatura de los gases sin quemar durante el proceso de combustión
se calcula suponiendo que éstos evolucionan de forma adiabática a medida que la presión en
cámara se modifica debido a la enerǵıa liberada por el propio proceso de combustión y al
movimiento del pistón.








































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.26. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre la temperatura adiabática
de llama máxima.
5.5. Formación de contaminantes 203
temperatura de los gases sin quemar, siendo la concentración de ox́ıgeno al
inicio de la combustión constante para todos los casos. En el segundo caso lo
que disminuye es la concentración de ox́ıgeno manteniéndose prácticamente
constante la evolución de la temperatura sin quemar.
5.5. Formación de contaminantes
Siguiendo la metodoloǵıa planteada para realizar el análisis de resultados,
es el momento de abordar el comportamiento de los contaminantes producidos
mientras se desarrolla el proceso de combustión Diesel. Se trata pues de
identificar las diferencias detectadas en estas emisiones en función de los
parámetros objeto de la presente investigación. Se hará especial hincapié en
los efectos en las emisiones introducidos por la variación en la RCVefe derivada
de la implementación de un ciclo tipo Atkinson.
El objetivo principal de este apartado es comprender y justificar las
relaciones causa-efecto detectadas a partir de la información experimental
en base a las diferencias en los procesos f́ısicos y/o qúımicos más relevantes
involucrados en la formación/destrucción de cada contaminante. De acuerdo
con el orden que resulta más lógico, se analizan en primer lugar las emisiones
de óxidos de nitrógeno y holĺın ya que éstas son las dos principales emisiones
contaminantes generadas por el proceso de combustión.
A lo largo de este apartado se prefiere realizar el estudio en base a
los ı́ndices de emisiones (en g{kg fuel) en lugar de sus correspondientes
valores espećıficos (en g{kWℎ) ya que de esta forma se establece una relación
intŕınseca entre los niveles de emisiones y las caracteŕısticas propias del proceso
de combustión, sin introducir efectos colaterales asociados a las prestaciones
del motor.
5.5.1. Óxidos de nitrógeno
Según se expone en el caṕıtulo 2 de revisión bibliográfica, uno de los
principales objetivos que se consideran cuando se plantea sustituir en un
motor Diesel el ciclo termodinámico convencional por un ciclo tipo Atkinson
es precisamente la reducción en las emisiones de óxidos de nitrógeno y por
ello el análisis de estas emisiones es de especial interés. Las emisiones de
INOx registradas para las diferentes condiciones de operación se muestran
en la figura 5.27.























































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.27. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre las emisiones de INOx.
5.5. Formación de contaminantes 205
Atendiendo a la figura 5.27 se observa en una primera aproximación cómo
efectivamente la implementación de un ciclo Atkinson es una estrategia que
permite reducir estas emisiones [3, 19], al igual que las estrategias clásicas como
retrasar el SoI [25] o reducir YO2adm [26]. Para profundizar en la explicación
del comportamiento de las emisiones de INOx se ha introducido la figura 5.28
donde se correlacionan éstas con una temperatura caracteŕıstica del proceso de
combustión, que en este caso es la temperatura adiabática de llama máxima.
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(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.28. Relación entre la temperatura adiabática de llama máxima y la
producción de óxidos de nitrógeno para condiciones de baja y alta carga.
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La estructura de la correlación propuesta se corresponde con una expresión
tipo Arrhenius, ya que se asume que en condiciones de combustión Diesel
convencional donde se alcanzan altas temperaturas locales los óxidos de
nitrógeno se originan fundamentalmente de acuerdo con el clásico mecanismo
térmico extendido de Zeldovich [27], que es fuertemente dependiente de la
temperatura local de combustión.
Estas correlaciones se presentan en las gráficas 5.28(a) y 5.28(b) para
condiciones de baja y alta carga respectivamente, donde la gran calidad de los
ajustes implica que prácticamente en todo el rango investigado los óxidos de
nitrógeno efectivamente se forman fundamentalmente según esta v́ıa térmica.
Sin embargo, en las condiciones correspondientes a bajas temperaturas de
combustión (extremo derecho de las gráficas 5.28(a) y 5.28(b)) las emisiones
de INOx ya prácticamente no dependen de la temperatura, por lo que el
mecanismo térmico pierde relevancia en favor de la formación de óxidos de
nitrógeno por las v́ıas prompt y N2O que ya no son tan dependientes de la
temperatura [28]. En esta zona, la reducción de la temperatura de combustión
por medio de la implementación de ciclos Atkinson es mucho menos efectiva
para reducir los óxidos de nitrógeno.
Para concluir, los efectos que se observan tanto al retrasar el SoI como al
reducir YO2adm sobre la emisión de INOx son una vez más coherentes con la
literatura, en ambos casos disminuye la temperatura adiabática de llama y con
ello la tasa de formación de NOx por la v́ıa térmica, como bien se demuestra
de nuevo la partir de las correlaciones obtenidas.
5.5.2. Holĺın
Un aspecto muy importante que debe ser considerado para identificar el
potencial del ciclo Atkinson en motores Diesel en condiciones de combustión
convencional consiste en identificar su influencia sobre las emisiones de holĺın.
Sin embargo, en la revisión bibliográfica realizada previamente se ha detectado
que prácticamente no existe información en la literatura a este respecto, como
por ejemplo en los trabajos de Parvate-Patil et al. [29] o Lancefieldet al. [30].
Como punto de partida, en la figura 5.29 se muestran los resultados
obtenidos para todos los ensayos realizados tanto en condiciones de baja
carga (gráficas 5.29(a)) como para alta carga (gráficas 5.29(b)), donde se
observa sin lugar a dudas cómo la reducción en RCVefe se asocia con un
incremento importante en las emisiones de holĺın en la gran mayoŕıa de
las condiciones de operación [3, 19]. Si bien es cierto que atendiendo a los
resultados mostrados en esta figura hay que exceptuar aquellas condiciones
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de baja carga donde la combustión se desarrolla con la fase de premezcla
extendida, cuando los procesos de inyección y combustión prácticamente no
coexisten temporalmente.
Numerosos estudios han demostrado que esta tipoloǵıa de combustión
basada en prolongar el tiempo de retraso mediante estrategias convencionales
(retraso del SoI, reducción de YO2adm, etc.) hasta que el proceso de
combustión se desarrolla fundamentalmente en premezcla pobre permite
controlar simultáneamente las emisiones de óxidos de nitrógeno y holĺın, valga
como ejemplo los trabajos de Kimura et al. [31, 32] o Molina et al. [33]
donde en ambos casos se consegúıa el objetivo perseguido fundamentalmente
retrasando el SoI. En este caso, y según la figura 5.29(a) estas condiciones se
han alcanzado combinando la aplicación de un ciclo tipo Atkinson junto con el
retraso del SoI y la reducción de YO2adm, si bien el estudio en detalle de este
tipo de proceso de combustión no convencional queda fuera de los objetivos
planteados para esta investigación.
Retomando el análisis del comportamiento de las emisiones de holĺın en
condiciones de combustión convencional donde existe solape entre los procesos
de inyección y combustión, el nivel final de este contaminante es el resultado
de una competencia entre el proceso de formación en el seno del chorro y el de
oxidación en el frente de llama, y por lo tanto ambos procesos son importantes.
Por un lado, según diferentes fuentes la formación de holĺın en el seno de un
chorro Diesel está controlada por diversos factores entre los que se encuentran
el dosado relativo medio en la sección correspondiente al lift-off, la temperatura
en la zona interna del chorro y el tiempo de residencia que tarda una part́ıcula
de combustible en alcanzar la zona de reacción o llama [34–36]. De todos estos
factores, parece que el dosado relativo al lift-off es el más relevante porque
controla la formación de los compuestos que actúan de precursores, tanto es
aśı que Siebers y Higgins [34] concluyen que cuando éste se encuentra por
debajo de un valor de 2 ya no existe formación de holĺın en el chorro.
Al implementar un ciclo Atkinson se reduce este dosado al lift-off porque
disminuye la densidad y la temperatura del gas en la cámara de combustión.
Para estimar la importancia de la formación de holĺın se ha utilizado la
correlación propuesta por Pickett et al. [37] para calcular la longitud de lift-
off y la expresión deducida por Siebers y Higgins [34] para evaluar el dosado
medio en el lift-off. En condiciones de baja carga los resultados indican que
este parámetro vaŕıa entre 4 y 3, mientras que para alta carga la situación es
aún más desfavorable y el intervalo es el comprendido entre 6.5 y 4.5. Al estar
estos valores claramente por encima de 2, la tasa de formación de holĺın nunca
va a ser despreciable.
















































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.29. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre las emisiones de Iholĺın.
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(a) Modo de baja carga B25
















(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.30. Relación entre la temperatura adiabática de llama al final del proceso
de combustión y las emisiones de Iholĺın.
Además, según la figura 5.29 menores RCVefe, y con ello menores dosado
en el lift-off, se corresponden con mayores emisiones de holĺın y por ello
parece razonable asociar el incremento en las emisiones de holĺın al proceso
de oxidación. De acuerdo con Dec y Kelly-Zion [38] el proceso de oxidación
una vez finalizada la etapa de inyección es especialmente relevante para las
emisiones finales de holĺın, y según Huestis et al. [39] la tasa de oxidación
en esta etapa final de la combustión depende fundamentalmente de la
temperatura más que del proceso de mezcla.
En este contexto, se ha representado en la figura 5.30 la emisión de holĺın
frente a la temperatura adiabática de llama al final del proceso de combustión
(cuando se ha quemado el 95 % del combustible inyectado), que es el parámetro
que se ha utilizado como estimador de la calidad del proceso de oxidación
tard́ıa del holĺın.
A pesar de la estratificación que se observa en la figura 5.30 en función
de la fracción másica de ox́ıgeno, los resultados indican que a medida que se
reduce esta temperatura adiabática de llama en la etapa final del proceso de
combustión se produce un aumento en las emisiones finales de holĺın.
Aśı pues, se concluye de este análisis que la implementación de un ciclo
tipo Atkinson incrementa las emisiones de holĺın debido al deterioro en el
proceso de mezcla entre el gas y el combustible detectado tanto en baja carga
(apartado 5.4.2) como en alta carga (apartado 5.4.3). Esto implica una mayor
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duración del proceso de combustión que además se retrasa en el ciclo, lo que
da lugar a la reducción de la temperatura de llama durante la etapa final del
proceso de combustión con la consiguiente efecto negativo sobre la tasa de
oxidación de holĺın.
5.6. Rendimiento térmico y consumo
Tradicionalmente, se asume que la aplicación de un ciclo tipo Atkinson
mejora el rendimiento debido fundamentalmente a que la carrera de
compresión es más corta que la de expansión. Este razonamiento es válido
en MEP donde la relación de compresión está limitada por el fenómeno
de la detonación y por lo tanto la base de comparación es el motor de
volumen correspondiente a la relación de compresión y no a la de expansión,
que es inalcanzable13. Por este motivo, entre otros que se comentan en el
apartado 2.2.3, el ciclo Atkinson permite incrementar el rendimiento de este
tipo de motores.
En motores Diesel (MEC) no existe tal limitación en la relación de
compresión ya que se admite únicamente comburente y no existe posibilidad
de detonación, por lo tanto en este caso debe considerarse como base de
comparación el motor de volumen correspondiente a la relación de expansión,
que siempre es alcanzable, y por ello no es evidente el efecto que el ciclo
Atkinson produce sobre el rendimiento de este tipo de motores.
Para esclarecer esta incertidumbre se propone inicialmente un estudio de
tipo teórico donde las condiciones de contorno externas al ciclo termodinámico
están perfectamente controladas y por otra parte se muestran posteriormente
los resultados obtenidos de forma experimental.
En el momento de establecer una base de comparación adecuada para
evaluar si efectivamente el ciclo Atkinson mejora el rendimiento de los motores
Diesel surgen dos condicionantes que deben ser considerados y que justifican
la necesidad de realizar un estudio teórico preliminar para complementar los
resultados experimentales.
La importancia de considerar el trabajo de bombeo. Para comparar entre
el ciclo Diesel y las dos versiones del ciclo Atkinson (adelantando o
retrasando el cierre de las válvulas de admisión) en términos de trabajo
indicado, no es suficiente con calcular el trabajo indicado asociado
13A modo de ejemplo se cita el motor tipo MEP que equipa el Toyota Prius versión 2008,
que dispone de una relación de compresión de 8 frente a una relación de expansión de 13.
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Figura 5.31. Comparación entre los diagramas indicadores generados por el ciclo
Diesel y las dos versiones del ciclo Atkinson (EIVC y LIVC).
únicamente al lazo de alta presión integrando desde 180 CAD antes
del PMS de combustión hasta 180 CAD después de dicho punto. En
la figura 5.31 se muestra un ejemplo en el que es evidente que este
procedimiento induce a resultados engañosos, ya que en los casos que
se muestran el trabajo indicado calculado por el lazo de alta presión es
sensiblemente mayor para el ciclo Atkinson implementado adelantando
el ángulo de cierre de las válvulas de admisión que en el caso de retrasar
dicho cierre.
El efecto sobre el proceso de combustión. En el caso de implementar un
ciclo Atkinson en un motor real, inevitablemente se producen efectos
colaterales sobre el proceso de combustión que ya se han visto a lo
largo de este caṕıtulo que son negativos. Por lo tanto, cuando se
analizan resultados experimentales en términos de rendimiento, éstos
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están influenciados por dichos efectos y por ello no es posible determinar
si el ciclo Atkinson en śı mismo es termodinámicamente favorable.


















(a) Modo de baja carga B25


















(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.32. Resultados de trabajo indicado neto obtenidos mediante el modelo de
acción de ondas.
Para reducir los efectos de ambos condicionantes, se ha utilizado
nuevamente el modelo de acción de ondas ajustado a las condiciones de baja
y alta carga. En este caso se ha simplificado por un lado fijando la misma
presión para la admisión y para el escape con el objeto de minimizar el trabajo
asociado al lazo de bombeo, y por otro lado manteniendo la ley de combustión
constante para todas las simulaciones.
Los resultados generados por este modelo en términos de trabajo indicado
neto (Wn) se muestran en la figura 5.32. A partir de la gráfica 5.32(a) se infiere
que en baja carga reducir moderadamente RCVefe produce un ligero beneficio


































































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.33. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre el consumo indicado neto.
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en términos de trabajo indicado neto14, aunque este beneficio es pequeño (un
0.5 % como máximo). Por otro lado, si se sigue reduciendo RCVefe el trabajo
indicado neto se reduce rápidamente. En la gráfica 5.32(b) correspondiente
a alta carga la situación es incluso más desfavorable, ya que la reducción de
RCVefe siempre implica un descenso en el trabajo indicado neto.
Este resultado teórico es muy importante, ya que demuestra que en el
caso de motores Diesel la implementación de un ciclo tipo Atkinson para
reducir la relación de compresión respecto a la de expansión no implica
mejorar el rendimiento térmico de dicho motor, sino que al contrario resulta
termodinámicamente desfavorable.
Finalmente, los resultados de consumo de combustible indicado neto
que se muestran en la figura 5.33 suponen la confirmación experimental
de la conclusión anterior, ya que en baja carga se observa que al reducir
RCVefe inicialmente el consumo de combustible indicado neto disminuye
ligeramente para luego aumentar cuando se sigue reduciendo RCVefe. Para el
caso de alta carga, el consumo de combustible indicado neto siempre aumenta
al reducir RCVefe. Además, el deterioro del proceso de mezcla asociado a la
implementación de un ciclo Atkinson contribuye en gran medida a reducir
el rendimiento térmico del motor y con ello a aumentar el consumo de
combustible indicado neto.
5.7. Comparación entre estrategias
Como última etapa de la descripción y análisis de los resultados, se procede
a comparar entre śı las tres estrategias objeto de estudio en términos de emisión
de contaminantes y consumo de combustible. De esta forma se contextualizan
la prestaciones que ofrece el ciclo Atkinson en comparación con otras dos
estrategias más convencionales, en este caso el retraso del SoI y la reducción
de YO2adm mediante la recirculación de gases de escape. Esta comparación
en forma de trade-offs se ha incluido en la figura 5.34.
El resultado de esta comparación entre estrategias es evidente, ya que
tanto en baja carga (gráfica 5.34(a)) como en alta carga (gráfica 5.34(b)) las
prestaciones que ofrece la implementación de un ciclo Atkinson en condiciones
de combustión convencional son muy inferiores a aquellas correspondientes
al retraso del SoI o la reducción de YO2adm. Especialmente en alta carga,
en condiciones iso-INOx, tanto las emisiones de holĺın como el consumo de
14Posteriormente se observará este mismo comportamiento en los resultados experimen-
tales.
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RCVefe 15.8  13.8 (EIVC)
SoI -8  -2 CAD





(a) Modo de baja carga B25





























RCVefe 15.8  13.8 (EIVC)
SoI -8  -4 CAD





(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.34. Comparación entre el ciclo Atkinson y las otras dos estrategias más
convencionales objeto de estudio.
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combustible son sensiblemente mayores para el ciclo Atkinson que para las
otras dos estrategias.
No obstante tras la descripción y el análisis del ciclo Atkinson que se
ha desarrollado a lo largo de este caṕıtulo, se han identificado las causas
fundamentales que generan estos resultados que hacen que esta estrategia
no resulte de aplicación en motores Diesel y que se exponen en el apartado
siguiente.
5.8. Śıntesis y conclusiones
En el presente caṕıtulo se ha realizado un análisis de las caracteŕısticas
asociadas a la implementación de un ciclo Atkinson adelantando o retrasando
el ángulo de cierre de las válvulas de admisión en un motor Diesel industrial,
utilizando para ello las diferentes fuentes de información tanto teóricas
como experimentales. De esta forma ha sido posible identificar los diferentes
efectos que esta estrategia introduce sobre las condiciones termodinámicas
del gas atrapado en el cilindro, el proceso de combustión, la formación de
contaminantes y el rendimiento térmico del motor.
En relación con las condiciones termodinámicas del gas atrapado en el
cilindro, la menor duración del proceso de admisión implica una importante
disminución de la masa de gas que permanece en el cilindro durante el ciclo
cerrado y con ello evidentemente disminuye de la densidad en cámara. Por otra
parte, la reducción de la relación de compresión volumétrica efectiva modifica
la evolución de la presión y la temperatura del gas durante la compresión
disminuyendo los valores de ambos parámetros que se alcanzan en el momento
en el que comienza el proceso de inyección. En este aspecto, la conclusión más
importante es la escasa sensibilidad que experimenta la temperatura del gas
con respecto a la relación de compresión.
Respecto a la influencia sobre el proceso de mezcla del chorro Diesel, se ha
constatado que éste se deteriora. En condiciones inertes, es la reducción de la
densidad del gas la que condiciona el proceso de mezcla por ser el parámetro
controlante, mientras que en condiciones reactivas además de la densidad hay
que considerar el efecto de la reducción progresiva de la fracción másica de
ox́ıgeno en el gas a medida que progresa el proceso de combustión, por lo que
el deterioro del proceso de mezcla es aún mayor.
El efecto más destacable sobre el proceso de combustión en baja carga es
el importante incremento en el tiempo de retraso, que se ha confirmado que
es fuertemente dependiente de la presión, la temperatura y la fracción másica
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de ox́ıgeno en el gas ambiente. Debido a ello se extiende la fase de combustión
en premezcla por lo que resulta una estrategia interesante para alcanzar
condiciones de combustión con la fase de premezcla extendida. Por otra parte,
en alta carga el tiempo de retraso es siempre pequeño comparado con el tiempo
de inyección y el proceso de combustión está fundamentalmente controlado por
mezcla y en estas condiciones esta estrategia no resulta interesante.
En la última etapa del análisis, se ha confirmado que en condiciones de
combustión Diesel convencional la implementación de un ciclo tipo Atkinson
permite reducir las temperaturas de combustión y con ello las emisiones
de óxidos de nitrógeno, aunque esta reducción es limitada. Por el contrario
las emisiones de holĺın en general se incrementan ostensiblemente debido
fundamentalmente al deterioro del proceso de oxidación tras el final de la
etapa de inyección. Además se ha demostrado que el ciclo Atkinson no resulta
termodinámicamente favorable y esto, junto con el incremento de la duración
del proceso de combustión, causa un mayor consumo de combustible.
Finalmente, se puede afirmar sin lugar a dudas que existen estrategias
convencionales que resultan más adecuadas para ser aplicadas en motores
Diesel, como el retraso en el inicio de la inyección o la reducción en la
concentración de ox́ıgeno en el gas mediante la recirculación de gases de escape.
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5.A. Anexo: Ajuste del modelo de acción de ondas
El modelo de acción de ondas ha demostrado ser una herramienta de gran
utilidad para conocer el comportamiento del motor en relación con el proceso
de renovación de la carga. Sin embargo, para obtener información fiable de
este modelo es necesario realizar previamente un proceso de ajuste a partir
de resultados experimentales con el motor operando en unas condiciones de
referencia.
Precisamente la tabla 5.5 contiene las condiciones de operación nominales
para los parámetros más relevantes relacionados con los procesos de admisión
y escape que han sido establecidas como referencia para ajustar el modelo
tanto en baja como en alta carga.
Tabla 5.5. Condiciones de referencia utilizadas para realizar el ajuste del modelo de
acción de ondas.
Gestión de la distribución Sobrealimentación y EGR
MODO EVO EVC IVO IVC lift padm Tadm pesc EGR
(CAD) (CAD) (CAD) (CAD) (mm) (bar) (C) (bar) ( %)
B25
147 347 375 540 10
1.6 54 1.9 35.0
B75 3.8 63 4.2 26.0
En cuanto al proceso de combustión, el modelo de acción de ondas es
un dato de entrada ya que éste necesita una ley de liberación de calor
(HRL) simulada a partir de la que se mide en el motor. En este caso, la
figura 5.35 muestra comparativamente las leyes de liberación calor medidas
con las simuladas y sus correspondientes derivadas (RoHR), observándose
un grado de precisión que se considera suficiente15. A pesar de que no es
estrictamente correcto se ha mantenido la misma ley de liberación de calor para
los diferentes valores de RCVefe en cada modo de operación, demostrándose
tras comparar con los resultados experimentales que efectivamente el modelo
funciona correctamente pese a imponer esta exigente condición.
Una vez introducidas todas las condiciones de contorno en el modelo
incluyendo la ley de liberación de calor simulada y tras el correspondiente
15De hecho, en este trabajo donde el motor utilizado es monociĺındrico y sobrealimentado
externamente (sin turbogrupo), los procesos de admisión y de escape se encuentran
desacoplados y los efectos de la ley de liberación de calor sobre los procesos de renovación de
la carga son relativamente pequeños, siendo mucho más importante la enerǵıa total liberada
por el combustible.
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Figura 5.35. Leyes de liberación de calor experimentales y las simulaciones
correspondientes para ser introducidas en el modelo de acción de ondas.
proceso de ajuste para el caso de referencia en cada modo de operación, se
valida la calidad de los resultados obtenidos con el modelo de acción de ondas
comparándolos con los valores medidos en el motor. Esta comparación entre
resultados modelados y medidos se presenta en la figura 5.37(a) para el caso
de baja carga y en la figura 5.37(b) para condiciones de alta carga. En ambas
gráficas se observa cómo las evoluciones temporales modeladas y medidas de
las presiones en el cilindro y en ambos colectores son razonablemente parecidas.
Para este estudio es especialmente importante el grado de exactitud que se ha
alcanzado tanto en la amplitud como en la frecuencia de las ondas de presión
que viajan por el colector de admisión puesto que como se discutirá en el
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anexo 5.B desplazar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión introduce
importantes modificaciones en estas ondas que repercuten directamente sobre
el rendimiento volumétrico del motor.
Se constata también que para los parámetros medios de interés el
error cometido por el modelo es inferior al  3 % del valor obtenido
experimentalmente. Como es de esperar, los errores más significativos se
comenten en la estimación de la temperatura de los gases de escape en
parte por las diferencias entre las leyes de liberación de calor medidas y las
simuladas. Sin embargo, estas diferencias no son relevantes en este caso puesto
que la temperatura en el colector de admisión se ha mantenido constante, lo
que implica que las condiciones termodinámicas de presión, temperatura y
densidad del gas en la admisión son prácticamente independientes de las del
escape incluso cuando se recirculan gases de escape16.
5.B. Anexo: Influencia del ángulo de cierre de
las válvulas de admisión en el proceso de
renovación de la carga
A partir de los resultados obtenidos mediante el modelo de acción de ondas
es posible describir las diferencias en el proceso de renovación de la carga que
se observan para un mismo valor de RCVefe en función de si se adelanta o se
retrasa el ángulo de cierre de las válvulas de admisión. Entre estas diferencias,
las más relevantes para este estudio son aquellas que se generan en la masa
total atrapada en el cilindro en el instante de cierre de las válvulas de admisión
(mIV C) y en las condiciones termodinámicas de presión (pIV C), temperatura
(TIV C) y finalmente densidad (IV C) en las que se encuentra dicha masa en
este instante.
Para explicar las diferencias observadas en la masa atrapada en el cilindro
al cierre de la admisión se ha representado en la figura 5.37 el gasto másico
instantáneo por admisión junto con la evolución temporal de la masa contenida
en el cilindro para las condiciones de operación de baja y alta carga. En esta
figura se confirma que el perfil de levantamiento de las válvulas de admisión
nominal efectivamente maximiza el valor de la masa atrapada y el rendimiento
volumétrico del motor ya que el cierre de válvulas se produce justo en el
16Este resultado es evidente al aplicar la ecuación de los gases perfectos p    R  T al
gas en la admisión compuesto por aire más gases recirculados, y considerando que en este
caso p y T se mantienen constantes al introducir EGR, por lo tanto  cambia ligeramente a
medida que R se adapta a la composición del gas.
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(a) Modo de baja carga B25
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(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.36. Comprobación de la calidad del ajuste del modelo de acción de ondas
para las condiciones de operación de referencia.
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(a) Modo de baja carga B25















































(b) Modo de alta carga B75
Figura 5.37. Evolución temporal del gasto másico trasegado por las válvulas de
admisión y de la masa contenida en el interior del cilindro. Un valor positivo de
gasto másico instantáneo implica que el flujo se dirige hacia el colector de admisión,
mientras que un valor negativo indica que el flujo se desplaza hacia el interior del
cilindro.
instante en el que comienza a existir reflujo de masa desde el cilindro hacia el
colector de admisión.
A partir de la configuración nominal, se puede demostrar que a igualdad de
RCVefe se produce una reducción sistemáticamente mayor de la masa atrapada
en el cilindro al adelantar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión que
al retrasar dicho ángulo, según se evidencia en la figura 5.37. A partir de los
gastos másicos instantáneos por admisión representados en la misma figura se
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detecta que este fenómeno está relacionado en parte con la reducción del área
efectiva de las válvulas de admisión durante el peŕıodo de cierre de éstas.
Aśı pues, al adelantar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión esta
reducción de área restringe la entrada de masa al cilindro, lo que se refleja
en una reducción progresiva del gasto másico instantáneo hacia el cilindro
que comienza unos 20 CAD antes del cierre de las válvulas de admisión. Sin
embargo, retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión hasta
alcanzar el mismo valor de RCVefe, la restricción de área se opone a la salida
de masa desde el cilindro17 y se produce una reducción en este caso del
reflujo de gasto másico instantáneo desde el cilindro que también comienza
alrededor de 20 CAD antes del cierre de las válvulas de admisión. Aśı pues, este
comportamiento intŕınsecamente asimétrico permite generalizar las tendencias
observadas comparando la masa atrapada al adelantar o retrasar el ángulo de
cierre de las válvulas de admisión.
De acuerdo con la figura 5.38, para caracterizar el proceso de renovación
de la carga queda por identificar únicamente el origen de las diferencias en
las condiciones termodinámicas de presión, temperatura y densidad del gas
atrapado en el interior del cilindro en el instante en el que se cierran las válvulas
de admisión. Atendiendo a las expresiones 5.12 que definen las evoluciones
politrópicas de los gases ideales, para un determinado valor de RCVefe estas
diferencias de presión y temperatura al cierre de las válvulas de admisión son
básicamente las responsables de que las condiciones de presión y temperatura
que alcanza el gas al final de la carrera de compresión sean diferentes cuando se
adelanta o se retrasa el ángulo de cierre de las válvulas de admisión. En el caso
de la densidad obviamente su comportamiento está directamente relacionado
con el de la masa atrapada.
pSoI  pIV C RCV
k̄
efe











Comparando en la figura 5.38 las condiciones termodinámicas al cierre
entre el caso nominal y retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de
admisión se observa que el incremento de presión, temperatura y densidad
para este último se debe fundamentalmente a la pequeña compresión que sufre
17Además, los coeficientes de descarga de las válvulas se han determinado experimental-
mente y son sensiblemente mayores cuando el flujo se dirige hacia el cilindro que cuando se
invierte y se dirige hacia el exterior del mismo y esto también favorece que se retenga más
masa retrasando que adelantando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión.
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el gas debido a la restricción ya descrita de la sección efectiva de paso de las
válvulas de admisión durante los aproximadamente 20 CAD que dura la rampa
de cierre de éstas.
Sin embargo, cuando se compara en la figura 5.38 entre el caso nominal
y adelantando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión se observa que
además de la pequeña expansión asociada al estrangulamiento de la sección de
paso del gas durante el transitorio de cierre de las válvulas de admisión, existe
un efecto adicional que aumenta de forma importante las diferencias de presión
y densidad al cierre ya que ambas variables aumentan monotónicamente en
el intervalo angular comprendido entre el ángulo de cierre adelantado y el
nominal.
En un principio al tratarse de un motor monociĺındrico con un sistema de
admisión adaptado existe la posibilidad de que la dinámica de ondas propia de
dicho sistema de admisión sea la responsable de este aumento progresivo de la
densidad y la presión en el cilindro. Si fuera este el caso, el estudio comparativo
entre adelantar y retrasar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
perdeŕıa generalidad ya que los resultados estaŕıan de alguna manera ligados
a la geometŕıa concreta del problema y probablemente difirieran radicalmente
en función de la configuración del motor.
Para tratar de descartar esta posibilidad se han representado en la
figura 5.39 las ondas de presión que viajan hacia el cilindro para los diferentes
casos calculadas por el modelo a partir de la presión instantánea en el
colector según la descomposición propuesta por [40]. Según se aprecia en esta
figura el incremento en la presión y la densidad en el interior del cilindro en
el intervalo angular comprendido entre el ángulo de cierre adelantado y el
nominal no se debe al sintonizado del colector de admisión ya que no existe
ningún incremento en la onda de presión que viaja hacia el cilindro en dicho
intervalo. Aśı pues, este es también un comportamiento intŕınseco del proceso
de admisión y por lo tanto generalizable.
Como conclusión a este anexo se ha demostrado rigurosamente que al
implementar un ciclo Atkinson y para la misma RCVefe, siempre se produce
una reducción más acusada de la presión, la temperatura y la densidad del
gas atrapado en el interior del cilindro adelantando el cierre de las válvulas de
admisión que retrasándolo. Este resultado es importante por las implicaciones
que conlleva en términos de generalización de las conclusiones de este trabajo
de investigación al permitir desvincular los resultados de la configuración
particular de la instalación experimental utilizada.





















































En alta carga B75
el comportamiento 
es similar y no se 






















Figura 5.38. Evolución temporal de la presión, la temperatura y la densidad del gas
contenido en el interior del cilindro.
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en el colector de
admisión dirigida
hacia el cilindro
Figura 5.39. Ondas de presión dirigidas hacia el cilindro calculadas con el modelo
de acción de ondas.
Bibliograf́ıa
[1] “Directive 2005/55/EC of the European Parliament and of the Council of 28 September
2005 on the approximation of the laws of the Member States relating to the measures to
be taken against the emission of gaseous and particulate pollutants from compression-
ignition engines for use in vehicles, and the emission of gaseous pollutants from positive-
ignition engines fuelled with natural gas or liquefied petroleum gas for use in vehicles”.
Official Journal of the European Union, Vol. 48 no L275, pp. 1–163, 2005.
[2] Payri F., Lapuerta M. y Cazaux P. “Insight into the combustion process of a Diesel
engine with exhaust gas recirculation”. SIA Paper 9506A13. Proceedings of 5th
International EAEC Congress, 1995.
[3] Benajes J., Serrano J. R., Molina S. y Novella R. “Potential of Atkinson cycle combined
with EGR for pollutant control in a HD diesel engine”. Energy Conversion and
Management, Vol. 50 no 1, pp. 174–83, 2009.
[4] Aggarwal S. K. “Review of spray ignition phenomena: present status and future
research”. Progress in Energy and Combustion Science, Vol. 24 no 6, pp. 565–600,
1998.
Bibliograf́ıa 227
[5] Assanis D. N., Filipi Z. S., Fiveland S. B. y Syrimis M. “A predictive ignition delay
correlation under steady-state and transient operation of a direct injection Diesel
engine”. Journal of Engineering for Gas Turbines and Power, Vol. 125 no 2, pp. 450–
457, 2003.
[6] Heywood J. B. Internal combustion engine fundamentals. McGraw-Hill Publishing,
1988.
[7] Benajes J., Molina S., Riesco J. M. y Novella R. “Enhancement of the premixed
combustion in a HD Diesel engine by adjusting injection conditions”. Proceedings of
THIESEL conference, pp. 511–523, 2004.
[8] Naber J. D. y Siebers D. L. “Effects of gas density and vaporization on penetration
and dispersion of diesel sprays”. SAE Paper 960034, 1996.
[9] Abraham J., Khan A. y Magi V. “Jet-jet and jet-wall interactions of transient jets from
multi-hole injectors”. SAE Paper 1999-01-0513, 1999.
[10] Bruneaux G. “Mixing process in high pressure diesel jets by normalized laser- induced
exciplex fluorescence. Part II: Wall impinging versus free jet”. SAE Paper 2005-01-2097,
2005.
[11] Ricou F. P. y Spalding D. B. “Measurements of entrainment by axisymmetrical
turbulent jets”. Journal of Fluid Mechanics, Vol. 11 no 01, pp. 21–32, 1961.
[12] Spalding D. B. Combustion and Mass Transfer. Elsevier, 7 1978.
[13] Fenollosa C. Aportacion a la descripcion fenomenologica del proceso de combustion por
difusión diesel. Tesis doctoral, Universidad Politécnica de Valencia, Departamento de
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combustión y emisión de contaminantes de un motor Diesel. Tesis doctoral, Universidad
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6.8. Śıntesis y conclusiones . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 281
Bibliograf́ıa . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 284
232 6. Análisis del potencial del ciclo Miller
6.1. Introducción
En este caṕıtulo se presentan los resultados del segundo estudio teórico-
experimental planteado en esta tesis. Atendiendo a la definición del ciclo Miller
introducida en el caṕıtulo 2, éste se implementa modificando el ángulo de cierre
de las válvulas de admisión, bien sea adelantando el mismo hacia la carrera
de admisión (EIVC) o retrasándolo hacia la carrera de compresión (LIVC),
pero en este caso incrementando la presión de admisión1 hasta que la masa
de gas atrapada en el cilindro recupera su nivel nominal.
Del análisis sobre las caracteŕısticas del ciclo Atkinson realizado en el
caṕıtulo 5 se deduce que el principal inconveniente de esta estrategia consiste
precisamente en la reducción en el rendimiento volumétrico del motor y con
ello en la masa atrapada en el cilindro. Como consecuencia, la densidad en
cámara disminuye y la evolución de la fracción másica de ox́ıgeno a medida
que evoluciona el proceso de combustión es desfavorable, por lo que se produce
un deterioro intŕınseco en el proceso de combustión Diesel.
Considerando este resultado, el principal objetivo que se persigue al
implementar un ciclo Miller recuperando el nivel nominal de masa atrapada
en el cilindro es fundamentalmente mantener tanto el dosado relativo como la
densidad del gas tras el proceso de compresión, puesto que ambos parámetros
ejercen una notable influencia tanto sobre el proceso de combustión como sobre
la formación de contaminantes.
Al igual que en el caṕıtulo anterior, para completar el estudio se ha
combinado esta estrategia basada en la gestión de los sistemas de distribución
y sobrealimentación con otras más convencionales y de uso generalizado en los
motores Diesel actuales como son el retraso del ángulo de inicio de inyección
(SoI) y la reducción de la concentración de ox́ıgeno en la admisión (YO2adm)
por medio del ajuste de la tasa de EGR.
Para que el trabajo de investigación resulte lo más homogéneo posible,
la estructura del presente caṕıtulo es formalmente similar a la planteada en
el caṕıtulo anterior. Aśı pues, inicialmente se describen las generalidades del
estudio y se establece el plan de ensayos, manteniendo tanto los valores de
referencia como los niveles para los diferentes parámetros de operación del
motor ya utilizados previamente en el caṕıtulo anterior.
1Inicialmente no es estrictamente necesario modificar la presión de escape, sin embargo
en este trabajo se ha mantenido en todo momento la diferencia relativa entre las presiones de
admisión y escape con el objetivo de permitir la recirculación de gases de escape según un lazo
de alta presión y también para evitar en la medida de lo posible introducir modificaciones
sobre el trabajo de bombeo.
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El segundo bloque comienza con la descripción de la evolución de las
condiciones termodinámicas del gas en el interior del cilindro durante la etapa
de compresión a partir de los resultados experimentales, siendo de especial
interés los efectos que produce la reducción de RCVefe en combinación con el
aumento de la presión de admisión (ciclo Miller).
Posteriormente se presenta un estudio experimental del proceso de
combustión, la formación/destrucción de contaminantes y el rendimiento
térmico. Eventualmente y para los casos de interés, este estudio se ha
completado con un análisis fundamentalmente teórico de las diferencias
generadas tanto en la morfoloǵıa como en el proceso de mezcla del chorro
Diesel.
En el tercer y último bloque se comparan las diferentes estrategias entre
śı en términos de emisión de contaminantes y consumo de combustible,
para finalmente sintetizar en el último bloque del caṕıtulo las principales
conclusiones derivadas de este segundo estudio.
Por último, resaltar que por la gran similitud que existe entre el ciclo
Atkinson y el ciclo Miller, durante este caṕıtulo se describen y analizan los
resultados siguiendo una metodoloǵıa y una estructura formalmente similar
a la desarrollada en el caṕıtulo anterior. Por ello se introducen numerosas
referencias al mismo evitando una excesiva redundancia siempre que no se
comprometa la claridad de las explicaciones.
6.2. Planteamiento del estudio
En este caso el estudio se ha planteado de forma que no sólo permita
comparar adecuadamente los resultados obtenidos al implementar un ciclo
Miller con aquellos obtenidos al implementar estrategias convencionales, sino
que también se pretende identificar las diferencias en comparación con el ciclo
Atkinson.
Por ello, el planteamiento de este estudio está parcialmente condicionado
por las decisiones adoptadas previamente durante la definición del estudio
sobre el ciclo Atkinson descrito con detalle en el caṕıtulo precedente. La
tabla 6.1 muestra cómo de acuerdo con este criterio, se mantienen las mismas
condiciones de referencia para los parámetros de operación más relevantes
tanto en el modo de operación de baja como en el de alta carga2.
2En el apartado 5.2 del caṕıtulo anterior se justifica convenientemente el valor nominal
adoptado para estos parámetros.
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Tabla 6.1. Condiciones nominales para los principales parámetros de operación.
MODO mf piny tiny SoI padm pesc Tadm A{F YO2adm
(mg{cc) (bar) (s) (CAD) (bar) (bar) (C) (-) ( %)
B25 67.5 2000 430 -8 1.6 1.9 54 29.6 19.20
B75 171.5 1900 1580 -8 3.8 4.2 63 30.7 20.35
También se han considerado para este estudio los mismos valores nominales
para el sistema VVA y por lo tanto los mismos perfiles nominales para los
levantamientos de las válvulas de admisión y de escape, cuya representación
gráfica se muestra en la figura 5.1.
6.2.1. Definición del plan ensayos
Se define ahora el plan de ensayos que consiste nuevamente en una
combinación de cuatro diseños factoriales multinivel de tipo 3N siendo tres el
número de niveles y N el número de parámetros objeto de estudio o factores,
que también adopta un valor igual a tres. Tanto para el SoI como para
la YO2adm se ha considerado conveniente mantener exactamente los niveles
establecidos en el caṕıtulo anterior para analizar el ciclo Atkinson. Sin embargo
y puesto que en este caso no existen limitaciones relacionadas con el dosado
relativo (éste permanece constante ya que se recupera la masa admitida), en
principio la limitación sobre la reducción de RCVefe reside únicamente en la
presión máxima que es posible alcanzar con el sistema de sobrealimentación.
Siguiendo una metodoloǵıa similar a la propuesta por Benajes et al. [1],
se ha utilizado el modelo de acción de ondas previamente ajustado según se
explica en el anexo 5.A para estimar las presiones tanto de admisión como de
escape3 necesarias para compensar la reducción de rendimiento volumétrico al
disminuir la duración del proceso de admisión. Los resultados obtenidos para
el modo de operación de baja carga se muestran en la figura 6.1(a) y para el
modo de alta carga B75 en la figura 6.1(b).
3Pese a su indudable importancia en este estudio no se van a considerar las condiciones
de contorno relacionadas con el comportamiento del turbogrupo, es decir, a medida que se
incrementa la presión de admisión para recuperar la masa se asume que la presión de escape
aumenta de forma que la diferencia de presión entre ambas permanece constante. Realmente
el balance energético en el turbogrupo implica que la presión de escape aumenta siempre más
que la presión de admisión, sin embargo mantener este salto de presiones es interesante en
este trabajo puesto que evita en la medida de lo posible la influencia del trabajo de bombeo
sobre los resultados.
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(a) Modo de baja carga B25


































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.1. Estimación de las presiones de admisión y de escape necesarias para
compensar la reducción de rendimiento volumétrico al implementar el ciclo Miller.
A partir de los resultados que se muestran en la figura 6.1, se observa
que es posible reducir la relación de compresión hasta un valor de 11.8
tanto en baja como en alta carga conservando unos valores de presión de
admisión y escape razonables dentro de los rangos de trabajo de la instalación
experimental. Atendiendo a este resultado, los tres niveles para RCVefe que
se han seleccionado para ser incluidos en este estudio son 15.8 (nominal),
13.8 y 11.8. Con ello queda perfectamente definido el plan de ensayos, que se
muestra para las condiciones de baja carga en la tabla 6.2 y para alta carga
en la tabla 6.3.
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Tabla 6.2. Matriz de ensayos para el modo de operación de baja carga B25. A modo
de referencia se han incluido los valores de padm, pesc y A{F calculados mediante
el modelo de acción de ondas junto con los obtenidos experimentalmente (entre
paréntesis).
Adelantando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC padm pesc YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) (bar) (bar) ( %) (-) ( %)
-8/-5/-2 15.8 540 1.600 1.900 19.20 29.60 (29.3) 35.00
(1.600) (1.900) 18.15 27.32 (27.1) 40.00
17.10 25.05 (24.7) 45.00
13.8 485 2.226 2.526 19.20 29.60 (29.3) 35.00
(2.215) (2.515) 18.15 27.32 (27.1) 40.00
17.10 25.05 (24.7) 45.00
11.8 465 2.900 3.200 19.20 29.60 (29.3) 35.00
(2.893) (3.193) 18.15 27.32 (27.1) 40.00
17.10 25.05 (24.7) 45.00
Retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC padm pesc YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) (bar) (bar) ( %) (-) ( %)
-8/-5/-2 15.8 540 1.600 1.900 19.20 29.60 (29.3) 35.00
(1.600) (1.900) 18.15 27.32 (27.1) 40.00
17.10 25.05 (24.7) 45.00
13.8 588 1.773 2.073 19.20 29.60 (29.3) 35.00
(1.817) (2.117) 18.15 27.32 (27.1) 40.00
17.10 25.05 (24.7) 45.00
11.8 611 2.067 2.367 19.20 29.60 (29.3) 35.00
(2.074) (2.374) 18.15 27.32 (27.1) 40.00
17.10 25.05 (24.7) 45.00
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Tabla 6.3. Matriz de ensayos para el modo de operación de alta carga B75. A modo
de referencia se han incluido los valores de padm, pesc y A{F calculados mediante
el modelo de acción de ondas junto con los obtenidos experimentalmente (entre
paréntesis).
Adelantando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC padm pesc YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) (bar) (bar) ( %) (-) ( %)
-8/-6/-4 15.8 540 3.800 4.200 20.35 30.76 (30.4) 26.00
(3.800) (4.200) 19.50 28.68 (28.5) 31.00
18.65 26.60 (26.5) 36.00
14.8 485 5.090 5.490 20.35 30.76 (30.4) 26.00
(5.136) (5.536) 19.50 28.68 (28.5) 31.00
18.65 26.60 (26.5) 36.00
13.8 465 6.690 7.090 20.35 30.76 (30.4) 26.00
(6.499) (6.899) 19.50 28.68 (28.5) 31.00
18.65 26.60 (26.5) 36.00
Retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión
SoI RCVefe IVC padm pesc YO2adm A{F EGR
(CAD) (-) (CAD) (bar) (bar) ( %) (-) ( %)
-8/-6/-4 15.8 540 3.800 4.200 20.35 30.76 (30.4) 26.00
(3.800) (4.200) 19.50 28.68 (28.5) 31.00
18.65 26.60 (26.5) 36.00
14.8 588 4.240 4.640 20.35 30.76 (30.4) 26.00
(4.319) (4.719) 19.50 28.68 (28.5) 31.00
18.65 26.60 (26.5) 36.00
13.8 611 4.940 5.340 20.35 30.76 (30.4) 26.00
(4.983) (5.383) 19.50 28.68 (28.5) 31.00
18.65 26.60 (26.5) 36.00
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En ambas tablas quedan recogidos los diferentes ángulos de cierre de las
válvulas de admisión que se corresponden con cada RCVefe tanto para en caso
de adelantar como para el de retrasar dicho cierre.
Para concluir este apartado se considera importante indicar que, teniendo
en cuenta la capacidad de la instalación experimental junto con la precisión
de los diferentes equipos de medida, durante la ejecución del plan de ensayos
se ha establecido como ĺımite de aceptación una dispersión sobre la masa total
admitida por el motor de 2.5 % sobre el valor de referencia correspondiente
a la RCVefe nominal.
6.3. Evolución de las condiciones termodinámicas
del gas durante el proceso de compresión
Una vez establecido el plan de ensayos, la primera etapa de análisis
consiste en identificar las diferencias introducidas al implementar el ciclo
Miller en la evolución de las condiciones termodinámicas (presión, densidad y
temperatura) del gas atrapado en el cilindro durante el proceso de compresión.
En la figura 6.2 se ha representado la evolución temporal de los tres
parámetros anteriores para los puntos con las condiciones de YO2adm nominal
y en particular para el SoI más retrasado. El objetivo de este último criterio es
situar la etapa de inyección lo más próxima posible al punto muerto superior
y disponer aśı de una carrera de compresión prácticamente completa hasta el
punto muerto superior.
En esta figura se observa cómo efectivamente al recuperar el nivel original
de masa admitida por el motor la evolución de la densidad del gas es
razonablemente similar para los diferentes valores de RCVefe. De hecho, se
aprecia que la densidad del gas es ligeramente mayor a medida que se reduce
RCVefe ya que para la misma masa admitida aumenta el porcentaje de
residuales (de un 5.3 % pasa a un 8.2 % en el caso de adelantar y a un 6.5 %
en el caso de retrasar el ángulo de cierre de las válvulas de admisión) debido a
una mayor contrapresión en el escape, aunque las diferencias porcentuales son
del orden de la precisión asumida al recuperar la masa admitida por el motor.
En cuanto a la temperatura del gas, se confirma que efectivamente ésta
disminuye progresivamente a medida que se reduce RCVefe. Además, se
observa cómo no es equivalente implementar un ciclo Miller adelantando
o retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión. Para la
misma RCVefe las diferencias en las condiciones termodinámicas del gas son
sensiblemente mayores en el primer caso, cuando se adelanta dicho cierre. Una
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(a) Modo de baja carga B25















































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.2. Efecto de implementar un ciclo Miller sobre las condiciones
termodinámicas del gas durante la etapa de compresión, hasta el inicio de inyección.
En ambos modos de operación se han representado los resultados correspondientes al
SoI más retrasado.
explicación en detalle de este resultado se ha incluido en el anexo 5.B del
caṕıtulo anterior ya que el razonamiento realizado para el caso de un ciclo
Atkinson es perfectamente extrapolable al caso de un ciclo Miller.
En el caso de la presión del gas, al estar ligada a la densidad y a la
temperatura por medio de la ecuación de los gases perfectos, debe disminuir
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al reducir RCVefe. Este resultado se observa en general en la figura 6.2, si bien
existe un ensayo que muestra cierta incertidumbre experimental.
Para finalizar este apartado, en la tabla 6.4 se cuantifican las diferencias en
las condiciones termodinámicas del gas por medio de variaciones porcentuales
sobre el valor correspondiente con la RCVefe original. De acuerdo con esta
tabla, la reducción máxima en la temperatura del gas al inicio del proceso
de compresión que es posible alcanzar en el presente estudio estudio es de
alrededor de un 10 % en el caso de adelantar el ángulo de cierre de las válvulas
de admisión y de aproximadamente un 6 % cuando se retrasa dicho cierre.
Tabla 6.4. Efecto de implementar un ciclo Miller sobre las condiciones
termodinámicas del gas al inicio del proceso de inyección.
Adelantando el IVC Retrasando el IVC
MODO SoI RCVefe ΔpSoI ΔSoI ΔTSoI ΔpSoI ΔSoI ΔTSoI
(CAD) (-) ( %) ( %) ( %) ( %) ( %) ( %)
B25 -2 15.8 - - - - - -
13.8 -4.42 1.80 -6.14 -0.30 -2.52 -2.42
11.8 -6.22 3.30 -9.13 -3.79 -1.76 -5.45
B75 -4 15.8 - - - - - -
13.8 -4.94 0.73 -5.63 -1.68 2.45 -4.04
11.8 -9.74 1.87 -11.26 -5.49 2.11 -7.43
6.4. Análisis del proceso de combustión
La siguiente etapa del estudio consiste en evaluar la influencia que ejercen
los cambios introducidos en las condiciones termodinámicas del gas sobre el
proceso de combustión. Para ello, se ha realizado un análisis preliminar similar
al desarrollado en el apartado 5.4.1 del caṕıtulo anterior con el objetivo de
identificar si efectivamente en este caso también es posible diferenciar dos
tipoloǵıas de combustión en función del grado de carga del motor.
Este análisis se basa en el comportamiento del tiempo de retraso, o más
exactamente en la relación entre el tiempo de retraso y el tiempo de inyección
(r{tiny). En la figura 6.3 se muestra cómo, al igual que al implementar un
ciclo Atkinson, el tiempo de retraso evidentemente también aumenta cuando
se introduce un ciclo Miller.










































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.3. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre el tiempo de retraso.
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Sin embargo, comparando las figuras 5.9 y 6.2 se observa que en el caso
del ciclo Miller las reducciones en la presión en cámara son mucho menores
y el tiempo de retraso se encuentra condicionado fundamentalmente por la
temperatura del gas.






























Recta y = x



















-0.955 · YO2-SoI 
-1.75 · exp(5724.25/Tcil)
  R2 = 98.00 %       EEE = 0.033 ms
Figura 6.4. Correlación tipo Arrhenius para el tiempo de retraso. En la parte superior
se muestra la comparativa calculado-medido incluyendo todos los ensayos mientras
que en las figuras inferiores se muestra de forma independiente esta comparativa para
cada uno de los grados de carga. Se han incluido a modo de referencia (en gris) los
resultados correspondientes a la implementación de un ciclo Atkinson ajustados a esta
misma correlación.
No obstante, para identificar la influencia de las condiciones termodinámi-
cas del gas sobre la fenomenoloǵıa del proceso de autoencendido del
combustible, se ha establecido una correlación con una estructura similar a la
propuesta en el caṕıtulo anterior pero considerando en este caso los resultados
correspondientes a los ensayos implementando un ciclo Miller. En este caso
y tras realizar el proceso estad́ıstico de ajuste, se obtiene la correlación que
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se recoge en la expresión 6.1. A pesar de que las condiciones termodinámicas
del gas son muy diferentes, tanto los exponentes de esta correlación como el
valor de R2 (igual a 98.00 %) son razonablemente similares a los obtenidos













donde pcil es la presión (en bar), T cil representa la temperatura (en K) del gas
promediadas en ambos casos durante el propio tiempo de retraso, e YO2SoI es
la fracción másica de ox́ıgeno en el gas en el instante de inicio de inyección.
Al igual que en el caṕıtulo anterior, el exponente asociado a la presión
se encuentra en los ĺımites ilustrados por las revisiones llevadas a cabo por
Heywood [2] (entre 0.75 y 2) y por Assanis et al. [3] (entre 0.52 y 2.5).
Por otra parte, el coeficiente para la temperatura también se encuentra dentro
de los ĺımites propuestos por estos mismos autores (entre 4650 y 20926
para Heywood, mientras que Assanis et al. indican un intervalo comprendido
entre 2100 y 20080).
Tabla 6.5. Comparación entre las correlaciones obtenidas para los resultados
correspondientes al ciclo Atkinson y los obtenidos aplicando el ciclo Miller. La




O2SoI  exppC{T cilq.
A B C R2 EEE
(-) (-) (K) (-) (ms)
Ciclo Atkinson -1.267 -2.03 4143.66 98.78 0.028
Ciclo Miller -0.955 -1.75 5724.25 98.00 0.033
En la figura 6.4 se representa la comparativa calculado-medido para los
ensayos correspondientes al ciclo Miller, junto con aquellos correspondientes al
ciclo Atkinson que también han sido ajustados a esta correlación sin detectarse
discrepancias importantes. Sin embargo, la tabla 6.5 contiene los valores
obtenidos para ambas correlaciones (ciclos Atkinson y Miller) y se observa
que el coeficiente asociado a la temperatura del gas en el caso del ciclo Miller
es mayor que el obtenido en el caṕıtulo anterior considerando los ensayos
correspondientes al ciclo Atkinson.
De acuerdo con Heywood [2], esta mayor sensibilidad con la temperatura
indica que los procesos f́ısicos de evaporación y mezcla son ahora menos
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importantes, como es de esperar ya que según se discute más adelante en
este caso el proceso de mezcla del chorro prácticamente no se modifica al
implementar el ciclo Miller recuperando la densidad en cámara.
Finalmente, se han representado en la figura 6.5 los diferentes valores
calculados para el estimador r/tiny, para de esta manera constatar











































Figura 6.5. Importancia de la fase de combustión en premezcla en función del
estimador r/ tiny. Se han incluido a modo de referencia (en gris) los resultados
obtenidos implementando un ciclo Atkinson.
En el primer caso la fase de combustión en premezcla es importante en
relación con las etapas de combustión por difusión, mientras que en alta carga
la fase de combustión en premezcla es siempre poco relevante en comparación
con las etapas de combustión por difusión.
6.4.1. Condiciones de baja carga
En primer lugar se describen los resultados obtenidos para condiciones
de baja carga. En estas condiciones el análisis se centra fundamentalmente
en identificar la influencia de implementar un ciclo Miller primero sobre el
proceso de mezcla del chorro Diesel en condiciones inertes, para posteriormente
describir el comportamiento del proceso de combustión y centrar el análisis
en la fase de combustión en premezcla. Para completar el estudio se añade
también la información correspondiente a diferentes valores para el SoI y para
YO2adm, de este modo es posible comparar directamente entre las diferentes
estrategias.
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Caracteŕısticas del proceso de formación de la mezcla
Para describir y analizar el proceso de mezcla se sigue la misma
metodoloǵıa utilizada en el caṕıtulo anterior, basada en los estimadores (por
un lado la relación entre la masa total del chorro y la masa de combustible
inyectada y por otro el dosado relativo medio) obtenidos a partir de simular
el chorro Diesel en condiciones inertes mediante el modelo 1D descrito en
el apartado 4.3.6. La figura 6.6 muestra los resultados para la masa total
englobada por el chorro y para el dosado relativo medio, particularizados
ambos para el instante en el que finaliza el proceso de inyección. En esta figura
se han incluido también los valores obtenidos para el caso de implementar un
ciclo Atkinson para facilitar la comparación entre ambos ciclos.
Mientras que la implementación de un ciclo Atkinson produce un deterioro
evidente del proceso de mezcla entre el gas y el combustible en todas las
condiciones de operación, se observa que para el ciclo tipo Miller este proceso
de mezcla apenas se ve influenciado ya que ambos estimadores permanecen
prácticamente constantes cuando se modifica RCVefe adelantando o retrasando
el ángulo de cierre de las válvulas de admisión, pero recuperando la masa de
gas admitida por el motor. Por otra parte, la influencia tanto de retrasar
el SoI como de reducir YO2adm ya ha sido convenientemente descrita en el
apartado 5.4.2 del caṕıtulo anterior.
Profundizando en el análisis de los resultados, la figura 6.8 permite explicar
la relación entre el proceso de mezcla del chorro Diesel y las condiciones
termodinámicas del gas en el cilindro4. Para el caso del ciclo Miller, no se
observa efecto alguno sobre los dos estimadores del proceso de mezcla en
ningún instante. Esto se explica recurriendo a la analoǵıa entre un chorro
gaseoso y uno Diesel a partir de la que se deduce que el proceso de formación
de la mezcla depende fundamentalmente de la fracción másica de ox́ıgeno y
de la densidad del gas siempre que las condiciones de inyección permanezcan
constantes y se inyecte el mismo combustible [4–6].
Para el caso del ciclo Miller no se observan diferencias en el proceso de
mezcla ya que por una parte y como confirma la figura 6.8, en este estudio
se ha mantenido en la medida de lo posible la misma fracción másica de
ox́ıgeno para los diferentes valores de RCVefe (las pequeñas diferencias se deben
fundamentalmente al incremento en la masa de residuales) y además en cada
caso este parámetro no vaŕıa con el tiempo ya que se consideran condiciones
4Se recuerda que para facilitar la presentación de resultados, tanto pmt{mf qcℎEoI como
F r,cℎEoI se han representado instante a instante en relativo tomando como referencia el
caso nominal.





















































































































Figura 6.6. Estimadores para la calidad del proceso de mezcla entre el gas ambiente
y el combustible inyectado en baja carga. Se han incluido a modo de referencia (en
gris) los resultados obtenidos implementando un ciclo Atkinson.
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Figura 6.7. Relación entre las condiciones termodinámicas del gas y el proceso de
mezcla.
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inertes sin consumo de ox́ıgeno. Por otra parte se recupera la masa admitida
y con ello la densidad del gas atrapado en la cámara de combustión5.



















R2 = 97.37 %
EEE = 0.085 -
Nominal




































R2 = 99.55 %
EEE = 0.003 -
Nominal
Figura 6.8. Correlación entre la densidad del gas, la fracción másica de ox́ıgeno y
los dos estimadores propuestos para evaluar el proceso de formación de la mezcla.
En conclusión, a partir del análisis anterior se confirma que la
implementación de un ciclo tipo Miller, es decir, la reducción de la temperatura
del gas ambiente manteniendo su densidad aśı como la fracción másica de
5Se observa en la figura6.7(a) que la densidad del gas es ligeramente mayor a medida que
disminuye la duración del proceso de admisión para reducir RCVefe. Esto se debe a que para
recuperar la masa de gas admitida se incrementa tanto la presión de admisión, pero también
la de escape para mantener la diferencia entre ambas. Esto provoca un aumento de la masa
de residuales, que en este caso pasan de un 5.3 % para el caso nominal hasta un 8.2 % para
el caso que más reduce el rendimiento volumétrico, que es el de menor RCVefe adelantando
el ángulo de cierre de las válvulas de admisión.
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ox́ıgeno no introduce modificaciones relevantes sobre el proceso de formación
de la mezcla en un chorro Diesel en condiciones inertes.
Descripción de la fase de combustión en premezcla
En baja carga resulta interesante centrar el análisis del proceso de
combustión sobre la fase de combustión en premezcla, ya que ésta se encuentra
fuertemente influenciada por los cambios en las condiciones termodinámicas
del gas y más concretamente por las diferencias en el tiempo de retraso. Tanto
la descripción de los resultados como su análisis se va a realizar en base a
consideraciones energéticas derivadas de la ley de liberación de calor y su
derivada.
En primer lugar, en la figura 6.9 se caracteriza la fase de combustión
en premezcla por medio del valor máximo de la tasa de liberación de calor
durante esta etapa (RoHRmaxpmx) y la fracción de masa de combustible
quemada en dicha fase (FMQpmx). Como es de esperar tras analizar el
comportamiento del tiempo de retraso, esta figura confirma que al implementar
un ciclo Miller se promueve la fase de combustión en premezcla y por ello
ambos parámetros muestran una misma tendencia creciente para todas las
condiciones de contorno (diferentes combinaciones de SoI e YO2adm).
Comparando ahora entre los resultados correspondientes al ciclo Miller
y Atkinson que también han sido incluidos en la figura 6.9, es evidente que
para el mismo valor de RCVefe (mismo ángulo de cierre de las válvulas de
admisión) es el ciclo Atkinson el que presenta mayor influencia sobre el tiempo
de retraso y por ello también sobre las caracteŕısticas de la fase de combustión
en premezcla.
Continuando con la comparación entre los ciclos Atkinson y Miller, en el
caṕıtulo anterior se identificó la relación prácticamente lineal que existe entre
el tiempo de retraso y dos parámetros caracteŕısticos de la fase de combustión
en premezcla que son la masa quemada en premezcla y el tiempo donde finaliza
esta etapa y comienza la combustión por difusión (SoDC). Tras confirmar que
existen diferencias importantes en el proceso de formación de la mezcla entre
ambos ciclos, surge la pregunta de si para el mismo tiempo de retraso estas
diferencias en las condiciones de mezcla en las que se encuentra el chorro van
a producir un incremento en la masa quemada en premezcla o en la duración
de esta fase (incremento en el SoDC).
A pesar de que se asume que la metodoloǵıa utilizada para calcular la
masa quemada en premezcla a partir únicamente de la tasa de liberación de
calor no es suficientemente precisa como para obtener resultados concluyentes,






































































































































Figura 6.9. Valor máximo de RoHR durante la fase de combustión en premezcla
junto con la fracción de masa de combustible quemada en dicha fase. Se han incluido
a modo de referencia (en gris) los resultados obtenidos implementando un ciclo
Atkinson.
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R2 = 93.79 %












































Figura 6.10. Relación entre el tiempo de retraso y la masa de combustible quemada
durante la fase de combustión en premezcla. En la gráfica inferior se han relacionado
los diferentes tiempos caracteŕısticos asociados a la fase de combustión en premezcla
con el tiempo de retraso. observándose una dependencia fuertemente lineal. Se han
incluido a modo de referencia (en gris) los resultados obtenidos implementando un
ciclo Atkinson.
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observando la figura 6.10 śı que es posible al menos afirmar que las diferencias
en el proceso de mezcla no parecen producir cambios de gran importancia en
las caracteŕısticas de la fase de combustión en premezcla, ya que los resultados
experimentales correspondientes al ciclo Miller y al ciclo Atkinson permanecen
razonablemente agrupados.
Finalmente, para cuantificar las diferencias en el proceso de mezcla que
existen cuando se implementa un ciclo Atkinson o un ciclo Miller se ha incluido
en este análisis la figura 6.11.
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R2 = 91.63 %
EEE = 1.670 mg
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Figura 6.11. Relación entre el proceso de mezcla y la masa de combustible quemada
en premezcla. Se muestra la relación entre la masa de combustible mezclada en el
rango de dosados relativos comprendidos entre 2 y 4 en el instante SoDC, y la masa
de combustible quemada en premezcla. También se muestra de forma independiente
la masa mezclada bajo dosado relativo 2 y 4 en función del parámetro SoDC/r. Se
han incluido a modo de referencia (en gris) los resultados obtenidos implementando
un ciclo Atkinson.
En la gráfica 6.11(a) se observan unos resultados muy similares a los
obtenidos para el caso de implementar un ciclo Atkinson. Se constata
nuevamente la relación lineal que existe entre la masa mezclada entre dosado
2 y 4 en el instante en el que comienza la etapa de combustión por difusión
(SoDC) y la masa de combustible quemada en premezcla. Esta relación de
proporcionalidad persiste hasta que la fase de combustión en premezcla se
ve afectada por el final del proceso de inyección. En ese momento, según la
gráfica 6.11(b), toda la masa de combustible se encuentra ya bajo dosado
relativo 4 mientras que la masa bajo dosado relativo 2 sigue aumentando.
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Por ello que para relaciones r/tiny mayores de aproximadamente 1.2, la masa
quemada en premezcla aumenta (aunque más lentamente) mientras que la
masa de combustible mezclada entre el rango de dosados relativos 2 y 4
disminuye. Esto indica que para valores del estimador r/tiny mayores de
aproximadamente 1.2 la combustión en premezcla debe desarrollarse en un
rango de dosados relativos progresivamente más bajos.
Además, los resultados mostrados en la gráfica 6.11(b) permiten comparar
cuantitativamente las diferencias en el proceso de mezcla en condiciones de
baja carga entre el ciclo Atkinson y el ciclo Miller (recuperando la masa
admitida y con ello la densidad del gas atrapado en la cámara de combustión).
En esta gráfica se observa cómo para el mismo valor de r/tiny la masa
mezclada bajo dosado 4 y también bajo dosado 2 es mayor para el caso del ciclo
Miller que para el ciclo Atkinson, y a medida que lo hace la relación r/tiny esta
diferencia aumenta progresivamente. Debido a esto, para tiempos de retraso
similares siempre se consiguen mezclas más pobres cuando se implementa un
ciclo Miller que en el caso de un ciclo Atkinson, y lo mismo ocurre para
combustiones con la fase de premezcla extendida en las que las condiciones
locales de mezcla son sumamente relevantes.
6.4.2. Condiciones de alta carga
En estas condiciones de alta carga el tiempo retraso es mucho más corto
y en las condiciones de operación planteadas para este estudio es del orden
del 20 % del tiempo de inyección como máximo. Debido a ello el proceso de
combustión se desarrolla básicamente en condiciones controladas por mezcla,
es decir, predominan las etapas de difusión rápida y lenta.
Al igual que en el caṕıtulo anterior, para este análisis se utiliza el tiempo
aparente de combustión (ACT) por ser un estimador más adecuado para
condiciones de chorro fundamentalmente reactivo y combustión controlada
por mezcla. Manteniendo la estructura del apartado dedicado a condiciones
de baja carga, inicialmente se describe el proceso de mezcla entre el gas y el
combustible en estas condiciones para posteriormente describir el proceso de
combustión en términos energéticos a partir de la tasa de liberación de calor.
Caracteŕısticas del proceso de formación de la mezcla
Para describir las caracteŕısticas del proceso de formación de la mezcla para
el chorro en condiciones de alta carga cuando se implementa un ciclo Miller
se recurre al estimador ACTEoSI previamente definido en el apartado 5.4.3, ya
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que el proceso de combustión se desarrolla fundamentalmente en condiciones
reactivas y controladas por mezcla.
La figura 6.12 muestra los resultados experimentales obtenidos a partir de
las leyes de inyección y combustión tanto para el ciclo Miller como también
para el ciclo Atkinson. Observando esta figura es evidente que el parámetro
ACTEoSI se incrementa en ambos casos, si bien la sensibilidad frente al ciclo
Miller es mucho menor que la observada para el ciclo Atkinson.
Para explicar este comportamiento, se incluyen también en la figura 6.12
los resultados obtenidos al aplicar la expresión teórica propuesta por Fenollosa
[6] y Arrègle et al. [7, 8] para relacionar el parámetro ACTEoSI con las
condiciones termodinámicas del gas atrapado en el cilindro a partir de la
analoǵıa entre el proceso de mezcla para un chorro gaseoso y para un chorro
Diesel equivalente. Comparando los resultados experimentales con aquellos
obtenidos aplicando esta expresión teórica se observan dos comportamientos
que resultan interesantes.
En primer lugar, comparando los resultados entre ciclo Atkinson y el ciclo
Miller, se confirma que recuperando la masa admitida y con ello la densidad del
gas se consigue evitar en gran medida el deterioro del proceso de mezcla y con
ello el parámetro ACTEoSI es menos sensible a las variaciones de RCVefe. De
hecho, como se comenta a continuación, teóricamente debeŕıa de permanecer
prácticamente constante si sólo dependiera del proceso de mezcla.
En segundo lugar, atendiendo únicamente a los resultados correspondientes
al ciclo Miller, se observa que el incremento de ACTEoSI no se puede explicar en
base a fenómenos relacionados con el proceso de mezcla ya que en este caso los
resultados obtenidos aplicando la expresión teórica no presentan sensibilidad
alguna respecto a las modificaciones en RCVefe.
Este resultado es aún más evidente si se observa la figura 6.13. En
esta gráfica se presenta la evolución de la densidad, la fracción másica de
ox́ıgeno y los parámetros ACT y ACT1 obtenidos de forma experimental en
función de la fracción de masa quemada. Como muestran las gráficas 6.13(a)
correspondientes a la implementación de un ciclo Miller, la evolución tanto de
la densidad en cámara como de la fracción másica de ox́ıgeno para los tres casos
es muy similar estando las curvas prácticamente solapadas. Sin embargo, el
parámetro ACT aumenta (y el ACT1 en consecuencia disminuye) claramente
a medida que se reduce RCVefe no sólo mientras se inyecta combustible, sino
también tras el final de la etapa de inyección.
Es interesante profundizar en este resultado ya que en este caso donde
la ley de inyección es constante, un incremento en el ACTEoSI significa un
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Figura 6.12. Estimador de la calidad del proceso de mezcla entre el gas ambiente y
el combustible inyectado en alta carga. Se han incluido a modo de referencia (en gris)
los resultados obtenidos implementando un ciclo Atkinson.
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Figura 6.13. Relación entre las condiciones termodinámicas del gas y el tiempo
aparente de combustión calculado de forma experimental.
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retraso temporal de la combustión y esto tiene implicaciones importantes en
términos de emisiones contaminantes (especialmente holĺın) y rendimiento.
Este razonamiento se apoya en las gráficas que se muestran en la figura 6.14
donde se muestra la influencia del ciclo Miller sobre la evolución temporal de
las leyes de inyección y de combustión. El parámetro ACT en cada instante





























Figura 6.14. Efecto de implementar un ciclo Miller sobre la relación entre la ley de
inyección y la de combustión.
Inicialmente, el ciclo Miller reduce tanto la temperatura de los gases
quemados como la de los sin quemar. Han y Mungal [9] demuestran
experimentalmente que además de la densidad y la fracción másica de ox́ıgeno,
en el caso de chorros reactivos la liberación de calor deteriora el proceso de
formación de la mezcla reduciendo el englobamiento de gas de acuerdo con la
relación pTq{Tsqq
0.5. De acuerdo con Garćıa [10], si se reduce la temperatura
sin quemar, el valor de la relación anterior aumenta y por lo tanto el proceso de
formación de la mezcla se deteriora en consonancia con lo que se observa tanto
en la figura 6.14 como en el estimador ACTEoSI. Sin embargo, a pesar de que
la tendencia es correcta, para los casos de la figura 6.14 la variación relativa
en el estimador ACTEoSI alcanza el 13 % mientras que la variación relativa de
la relación pTq{Tsqq
0.5 es de alrededor de un 1 %, claramente insuficiente para
explicar las diferencias.
Se propone a partir de la figura 6.14 una explicación plausible para
justificar el incremento de ACTEoSI aún cuando el proceso de mezcla del
chorro no se modifica sustancialmente. A partir de esta figura y comparando
las curvas correspondientes a la tasa de liberación de calor, se observa que
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el tiempo de retraso es mayor en el caso de implementar un ciclo Miller.
Posteriormente se desarrolla la fase de combustión en premezcla seguida de
una etapa transitoria de establecimiento de la llama Diesel donde la tasa
de liberación de calor se incrementa progresivamente hasta que alcanza su
valor máximo (este valor máximo es prácticamente igual para los dos casos
ilustrados), que ya permanece prácticamente constante hasta que comienza
el final de la etapa de inyección. Considerando las diferencias en la tasa de
liberación de calor parece que a pesar de que el proceso de mezcla del chorro es
prácticamente insensible a la reducción de la temperatura del gas en cámara,
el proceso de autoencendido y establecimiento de la llama Diesel śı que se
ralentiza. No obstante, el estado del conocimiento actual en relación con la
fase de combustión en premezcla y el establecimiento de la llama difusiva no
es suficiente para justificar de manera concluyente las diferencias observadas,
por lo que la explicación propuesta aqúı debe considerarse como una teoŕıa
plausible que debe ser confirmada por medio de nuevas investigaciones.
De estos resultados se concluye que al implementar un ciclo Miller son
precisamente las diferencias en la evolución del proceso de combustión antes
de que la tasa de liberación de calor alcance su valor cuasiestacionario, y no las
posibles diferencias en el proceso de mezcla, las que retrasan temporalmente
la curva correspondiente a la fracción de masa quemada y de esta manera
explican el incremento del tiempo aparente de combustión.
Descripción de las fases de combustión por difusión
Tras describir el comportamiento del proceso de mezcla y concluir que
éste permanece fundamentalmente constante cuando se implementa un ciclo
Miller, es el momento de analizar el comportamiento del proceso de combustión
en términos nuevamente energéticos, es decir, tomando como base la tasa de
liberación de calor.
Para abordar este análisis, en la figura 6.15 se describe la evolución
temporal de la tasa de liberación de calor para las tres estrategias objeto
de estudio, que consisten en la reducción de RCVefe mediante un ciclo Miller,
el retraso del SoI y la disminución de YO2adm. Se ha incluido también en esta
figura la información correspondiente al valor máximo de la tasa de liberación
de calor tanto para los ensayos correspondientes al ciclo Miller como también
al ciclo Atkinson.
Comparando en la figura 6.15 los ensayos correspondientes a la
implementación de un ciclo Miller, se observa que pese a las diferencias en la
evolución temporal de la tasa de liberación de calor inducidas por el transitorio
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Figura 6.15. Evolución temporal de la tasa de liberación de calor (RoHR) durante
el proceso de combustión (a modo de referencia se ha representado también la tasa
de inyección) junto con su valor máximo para todos las condiciones de operación
ensayadas. Se han incluido a modo de referencia (en gris) los resultados obtenidos
implementando un ciclo Atkinson.
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Figura 6.16. Descomposición de la tasa de liberación de calor en el término de tasa
y el término de mezcla. Se ha añadido la información correspondiente a la evolución
temporal de la densidad y de la fracción másica de ox́ıgeno para relacionar la tasa de
liberación de calor con el proceso de mezcla..
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correspondiente a la fase de combustión en premezcla y el establecimiento de la
llama de difusión comentadas previamente, su valor máximo es prácticamente
el mismo independientemente de la RCVefe del ensayo. Por el contrario, cuando
se implementa un ciclo Atkinson claramente este valor máximo disminuye a
medida que lo hace RCVefe, lo que implica una diferencia importante entre
ambos ciclos.
Para explicar esta diferencia fundamental entre el ciclo Atkinson y el ciclo
Miller se recurre a la descomposición de la tasa de liberación de calor en el
término de tasa y el término de mezcla según la expresión 6.2 propuesta por
González [11].
















Se observa en la expresión anterior que el término de mezcla depende
únicamente de la variación del tiempo aparente de combustión con el tiempo.
Si se recurre al modelo que relaciona este tiempo caracteŕıstico con las
condiciones termodinámicas del gas en el cilindro, el término de mezcla se


















Según la expresión anterior, para unas condiciones de inyección constantes
(velocidad de inyección y diámetro de la tobera) el término de mezcla depende
fundamentalmente de la variación temporal de la densidad y la fracción másica
de ox́ıgeno en la cámara de combustión durante el tiempo que transcurre desde
que se inyecta una determinada cantidad de combustible hasta que ésta se
quema.
En la figura 6.16 se ha representado la información necesaria para
confirmar esta relación entre la tasa de liberación de calor y las condiciones
termodinámicas en el cilindro. En esta figura es evidente que el término de tasa
sólo depende de las condiciones de inyección y por lo tanto no vaŕıa cuando se
implementa un ciclo Miller.
Por otra parte, el término de mezcla śı que depende de la variación de
la densidad del gas y su fracción másica de ox́ıgeno con el tiempo según la
expresión 6.3. De acuerdo con la figura 6.16 durante la zona cuasiestacionaria
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del proceso de combustión el término de mezcla llega a ser idéntico y no
presenta variaciones al implementar un ciclo Miller. Observando ahora la
evolución temporal tanto de la densidad como de la fracción másica de ox́ıgeno
resulta que es muy parecida para los tres casos y por lo tanto también lo es
su variación con el tiempo durante la combustión. Esto explica la similitud
observada en el término de mezcla calculado de forma experimental a partir
de la descomposición de la tasa de liberación de calor.
De aqúı se concluye que pese a que el comportamiento del tiempo aparente
de combustión no puede ser explicado a partir del análisis del proceso de
mezcla, la tasa de liberación de calor (o por lo menos su valor máximo
cuando se alcanzan las condiciones cuasiestacionarias) śı que se puede explicar
a partir de la evolución del proceso de mezcla con el tiempo que depende
fundamentalmente de la variación de la densidad y la fracción másica de
ox́ıgeno del gas. Se ha demostrado que en el caso del ciclo Miller y combustión
fundamentalmente difusiva se consigue mantener la variación temporal de estos
dos parámetros.
6.4.3. Temperatura adiabática de llama
Se dedica este apartado a describir brevemente el comportamiento de la
temperatura adiabática de llama calculada para condiciones estequiométricas,
ya que este parámetro es representativo de la temperatura máxima que
se alcanza en la zona de reacción durante el proceso de combustión. Para
trazar el comportamiento de este parámetro y cómo se ve influenciado por
la implementación de un ciclo Miller, en la figura 6.17 se ha representado
gráficamente su valor máximo (Tadmax) para todas las condiciones de
operación.
En este caso el comportamiento de este parámetro es predecible puesto
que depende fundamentalmente de evolución temporal de la temperatura de
los gases sin quemar y de la fracción másica de ox́ıgeno inicial, antes de que
comience el proceso de combustión. Se recuerda que esta temperatura de los
gases sin quemar se estima asumiendo que una vez comienza el proceso de
combustión, estos gases siguen una evolución adiabática en función de las
variaciones temporales de presión en el cilindro. Por lo tanto, la temperatura
de los gases en condiciones sin quemar depende fundamentalmente de la
temperatura media del gas en la cámara de combustión y de su exponente
adiabático al inicio del proceso de combustión, y de la evolución temporal de
la presión en el cilindro durante el proceso de combustión.














































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.17. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre la temperatura adiabática
de llama máxima.
264 6. Análisis del potencial del ciclo Miller
Al igual que cuando se aplica un ciclo tipo Atkinson, con la condición
impuesta en este trabajo de investigación que consiste en mantener la fracción
másica inicial de ox́ıgeno del gas, el ciclo Miller permite reducir la temperatura
adiabática de llama debido a que disminuye la temperatura que se alcanza en el
instante en el que comienza el proceso tanto de inyección como de combustión
debido a la reducción de RCVefe.
Para concluir este apartado se debe resaltar que a partir de los resultados
experimentales obtenidos se confirma que el ciclo Miller es una estrategia que
permite reducir las temperaturas locales que se alcanzan en condiciones de
combustión Diesel convencional.
6.5. Formación de contaminantes
Tras el análisis del proceso de combustión tanto en condiciones de baja
como de alta carga, el siguiente paso siguiendo de acuerdo con la estructura
secuencial propuesta para describir y analizar los resultados consiste en
relacionar los efectos observados sobre el proceso de combustión cuando se
implementa un ciclo Miller sobre la formación de contaminantes.
Al igual que en el caṕıtulo anterior, se incluyen en este análisis los óxidos
de nitrógeno y el holĺın por tratarse de los contaminantes más relevantes para
el caso de motores Diesel.
Nuevamente, a lo largo de este apartado se prefiere realizar el estudio en
base a los ı́ndices de emisiones (en g{kg fuel) en lugar de sus correspondientes
valores espećıficos (en g{kWℎ) ya que de esta forma se establece una relación
intŕınseca entre los niveles de emisiones y las caracteŕısticas propias del proceso
de combustión, sin introducir efectos colaterales asociados a las prestaciones
del motor.
6.5.1. Óxidos de nitrógeno
Según se expone en el apartado dedicado a revisar la bibliograf́ıa existente
sobre ciclos Atkinson y Miller del caṕıtulo 2, en ambos casos uno de los
objetivos que se persigue cuando se implementan estos ciclos tanto en motores
MEP como MEC es casos la reducción en la formación de óxidos de nitrógeno.
Por ello, el objetivo de este apartado es confirmar que efectivamente el
ciclo Miller permite reducir las emisiones de óxidos de nitrógeno y para ello,
en la figura 6.18 se han representado las emisiones de INOx registradas para
todas las condiciones de operación. Es de esperar que la reducción de las
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temperaturas de combustión que se genera cuando se implementa un ciclo
tipo Miller produzca una disminución en las emisiones de óxidos de nitrógeno,y
efectivamente este resultado es el que se observa en la figura 6.18.
Para analizar en detalle la relación entre la temperatura de combustión
estimada a partir de la temperatura adiabática de llama máxima y las
emisiones de INOx se han obtenido una correlaciones de tipo Arrhenius
similares a las propuestas en el apartado 5.5.1 del caṕıtulo anterior,
diferenciando entre condiciones de baja carga (gráfica 6.19(a)) y alta carga
(gráfica ).
Las expresiones obtenidas tras realizar estos ajustes estad́ısticos se
muestran en la figura 6.19, donde se han incluido los resultados correspon-
dientes al ciclo Atkinson6 sin que existan discrepancias importantes en el
comportamiento de los óxidos de nitrógeno y su relación con la temperatura
de combustión.
El comportamiento asintótico que muestran las emisiones de INOx en
función de la temperatura adiabática de llama máxima en la figura 6.19
implica que el efecto principal que se consigue cuando se implementa tanto
un ciclo Atkinson como Miller consiste en la reducción de la formación de
óxidos de nitrógeno por la v́ıa térmica, ya que este mecanismo de formación
es fuertemente dependiente de la temperatura [12, 13].
Sin embargo, tanto cuando se implementa un ciclo Atkinson como Miller en
las condiciones correspondientes a bajas temperaturas de combustión (extremo
derecho de la gráfica 5.28(a)) el mecanismo térmico pierde relevancia en favor
de la formación de óxidos de nitrógeno por las v́ıas prompt y N2O que ya no son
tan dependientes de la temperatura [14]. Por ello en esta zona, las emisiones
de INOx son prácticamente independientes de la temperatura de combustión
y la reducción de esta temperatura por medio de la implementación de ciclos
Atkinson o Miller es mucho menos efectiva para reducir los óxidos de nitrógeno.
Para finalizar este análisis, se comenta que según los resultados que se han
obtenido en esta tesis, para la misma RCVefe la implementación de un ciclo
Miller proporciona niveles menores de INOx que el ciclo Atkinson tanto en alta
como en baja carga, comportamiento que se explica por la menor temperatura
adiabática de llama máxima que se alcanza con el ciclo Miller y en definitiva
por la menor temperatura de los gases sin quemar. Esta temperatura de los
gases sin quemar es más baja para el caso del ciclo Miller que para el ciclo
Atkinson porque la variación de presión que genera la combustión es también
6Los datos correspondientes al ciclo Atkinson se han incluido en la figura, pero no en el
proceso de ajuste de las correlaciones en los que únicamente se han considerado los resultados
correspondientes al ciclo Miller.






















































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.18. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre las emisiones de INOx.
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INOx  exp(-57.768 / (Tad-max/1000))


























(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.19. Relación entre la temperatura adiabática de llama máxima y la
producción de óxidos de nitrógeno para condiciones de baja y alta carga. Se han
incluido a modo de referencia (en gris) los resultados obtenidos implementando un
ciclo Atkinson.
menor y con ello también disminuye la compresión que sufren estos gases sin
quemar. A pesar de que para confirmar este resultado es conveniente ampliar
el rango de condiciones de contorno y probar en motores con caracteŕısticas
diferentes, se asume como generalizable puesto que para todas las condiciones
de operación se ha observado este mismo comportamiento.
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6.5.2. Holĺın
El análisis de las emisiones de holĺın es de especial interés cuando
se pretende establecer una comparación entre los ciclos Atkinson y Miller
aplicados a motores Diesel7. Esto se debe a que una de las potenciales ventajas
que presenta el ciclo Miller frente al Atkinson consiste precisamente en la
recuperación de la masa admitida por el motor y con ello de dos parámetros
que se encuentran ı́ntimamente relacionados con los procesos de formación y
oxidación del holĺın, que son el dosado relativo por un lado y la densidad del
gas atrapado en la cámara de combustión por otro.
Para describir el comportamiento de este contaminante cuando se aplica
un ciclo Miller, en la figura 6.20 se han representado las emisiones de Iholĺın en
función de RCVefe para todas las condiciones de contorno objeto de estudio,
tanto de baja carga (gráfica 6.20(a)) como de alta carga (gráfica 6.20(b))8.
Según se muestra en la figura 6.20(a) los valores de Iholĺın obtenidos en
baja carga son erráticos y no siguen ningún patrón, por ello sólo se puede
concluir que reducir RCVefe mediante un ciclo Miller no produce incrementos
relevantes en las emisiones de Iholĺın, siendo los niveles de este contaminante
siempre muy bajos.
Por el contrario, los valores de Iholĺın para condiciones de alta carga que
se muestran en la figura 6.20(a) śı que presentan una tendencia claramente
definida. En estas condiciones, las emisiones de Iholĺın se incrementan cuando
se reduce RCVefe mediante la implementación de un ciclo Miller. Aśı pues,
para el análisis de las emisiones de Iholĺın únicamente se van a considerar
estas condiciones de alta carga.
Antes de analizar estos resultados, se recuerda que según se discute en
el apartado 5.5.2 del caṕıtulo anterior, las emisiones finales de holĺın en
condiciones de combustión convencional son el resultado de la diferencia entre
el proceso de formación en el seno del chorro y el de oxidación en la superficie
de reacción, por lo que ambos procesos deben de ser considerados en el análisis.
Comenzando por el proceso de formación de holĺın, se asume que éste
se encuentra controlado fundamentalmente por el dosado relativo medio en
la longitud de lift-off. Inicialmente, al implementar un ciclo Miller se reduce
RCVefe y con ello la temperatura del gas atrapado en el cilindro. De acuerdo
7Debido a la similitud entre el ciclo Atkinson y el ciclo Miller, este análisis es formalmente
muy similar al ya realizado en el apartado 5.5.2 del caṕıtulo anterior.
8En este caso no se han incluido los resultados correspondientes al ciclo Atkinson en la
figura 6.20 ya que los valores de Iholĺın son mucho más elevados y existen problemas de
escala.













































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.20. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre las emisiones de Iholĺın.
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con Siebers y Higgins [15] la reducción de esta temperatura implica un
incremento de la longitud de lift-off. Por otra parte, ya se ha discutido
previamente que ni el englobamiento [9] ni la tasa de mezcla [16] dependen de
la temperatura del gas. Por lo tanto, una mayor longitud de lift-off implica
directamente un dosado relativo más bajo en dicha sección y tal y como indican
Siebers y Pikett [17, 18] una reducción de la formación de precursores de holĺın.
Para estimar de forma cualitativa la importancia de la formación de holĺın
sobre las emisiones finales de este contaminante, se ha calculado la longitud
de lift-off utilizando la correlación propuesta por Pickett et al. [19], para
posteriormente evaluar el dosado relativo medio en la sección correspondiente
a esta longitud de lift-off por medio de la expresión deducida por Siebers y
Higgins [15]. A partir de esta estimación, para condiciones de alta carga los
valores obtenidos se encuentran en el rango comprendido entre 3.8 y 6.5. En
este caso los valores se encuentran muy por encima de 2, que es el valor ĺımite
por debajo del cual no existe formación de precursores [15].
Considerando este resultado previo junto con el hecho de que a medida que
se reduce RCVefe disminuye el dosado relativo en el lift-off pero sin embargo
aumentan las emisiones de Iholĺın, se asume que las posibles diferencias en
la formación de holĺın no son relevantes para las emisiones finales de este
contaminante, sino éstas están controladas por el proceso de oxidación durante
la etapa de combustión por difusión lenta, una vez finalizado el proceso de
inyección.
En este sentido, se utiliza como estimador del proceso de oxidación la
temperatura adiabática de llama en el instante en el que finaliza el proceso
de combustión9 (TadEoC). En la figura 6.21 se muestra la relación que existe
entre esta temperatura caracteŕıstica del proceso de combustión y las emisiones
de Iholĺın.
En la gráfica 6.21(a) se observa que efectivamente en baja carga el
comportamiento de las emisiones de Iholĺın no siguen ningún tipo de
tendencia, mientras que en la gráfica 6.21(b) se confirma que el incremento
en las emisiones de Iholĺın cuando se implementa un ciclo Miller se debe
fundamentalmente a la reducción de la temperatura de llama durante la etapa
final del proceso de combustión que produce un deterioro del proceso de
oxidación.
Como conclusión, resaltar que los resultados obtenidos en esta tesis indican
sin lugar a dudas que en condiciones de combustión Diesel convencional, para
9Para este trabajo de investigación se considera que el proceso de combustión finaliza
cuando se ha quemado el 95 % del combustible inyectado.
6.6. Rendimiento térmico y consumo 271



















(a) Modo de baja carga B25















(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.21. Relación entre la temperatura adiabática de llama al final del proceso
de combustión y las emisiones de Iholĺın.
la misma ley de inyección incluido mismo SoI, las emisiones de Iholĺın son
mucho más elevadas cuando se reduce RCVefe mediante un ciclo Atkinson que
en el caso de implementar el ciclo Miller equivalente. La explicación de este
resultado se basa en que el ciclo Atkinson induce un deterioro en el proceso
de mezcla del chorro que el ciclo Miller no produce, y con ello incrementa
el tiempo aparente de combustión de forma que el final de la combustión se
retrasa hacia la etapa de expansión. Durante la última etapa del proceso de
combustión el proceso de mezcla es más lento y además las temperaturas de
combustión disminuyen rápidamente, con lo que el proceso de oxidación se ve
comprometido.
6.6. Rendimiento térmico y consumo
Al igual que para el caso del ciclo Atkinson, la influencia del ciclo Miller
sobre el rendimiento térmico del motor y con ello sobre el consumo de
combustible genera cierta controversia. Si bien según la revisión bibliográfica
presentada en el caṕıtulo 2 generalmente se asume que el ciclo Miller ofrece
mejor rendimiento que los ciclos Otto o Diesel.
Sin embargo, el rendimiento térmico final de los motores tanto MEP como
MEC que operan con un ciclo Miller está condicionado por la eficiencia
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del turbogrupo o del compresor volumétrico necesario para sobrealimentar
el motor y recuperar la masa original admitida por el motor Otto o Diesel10
originales.
Debido a la condición anterior, es realmente dif́ıcil establecer una base de
comparación que permita obtener resultados generalizables en relación con
el comportamiento del rendimiento térmico del motor cuando se implementa
un ciclo Miller. En este caso al igual que en el caṕıtulo anterior se propone
realizar inicialmente un estudio teórico mediante el modelo de acción de ondas
asumiendo las mismas serie de hipótesis que se listan a continuación.
No se considera el efecto del rendimiento del turbogrupo sobre el trabajo
de bombeo. Para comparar entre el ciclo Diesel y las dos versiones
del ciclo Miller (adelantando o retrasando el cierre de las válvulas de
admisión) en términos de trabajo indicado, no se va a tener en cuenta el
incremento en la diferencia entre las presiones de admisión y escape
producido por las variaciones en el comportamiento del turbogrupo.
Además, como se muestra en la figura 6.22, al igual que para el ciclo
Atkinson considerar únicamente el ciclo de alta presión no es suficiente
y es necesario considerar el trabajo de bombeo para evitar errores. Por
ello en las simulaciones se ha mantenido en todo momento una diferencia
de presiones entre admisión y escape lo más pequeña posible para evitar
la interferencia del trabajo de bombeo en los resultados.
El efecto sobre el proceso de combustión. En el caso de implementar
un ciclo Miller en un motor real, inevitablemente se producen efectos
colaterales sobre el proceso de combustión que ya se han visto a lo largo
de este caṕıtulo que son moderados pero negativos. Por lo tanto, cuando
se analizan resultados experimentales en términos de rendimiento, éstos
están influenciados por dichos efectos y por ello no es posible determinar
si el ciclo Miller en śı mismo es termodinámicamente favorable.
Tras realizar las simulaciones pertinentes modificando el ángulo de cierre
de las válvulas de admisión para un rango suficientemente amplio de relación
de compresión volumétrica efectiva, los resultados obtenidos en términos de
trabajo neto (Wn) se muestran en la figura 6.23, donde se han diferenciado los
casos de baja carga (figura 6.23(a)) y de alta carga (figura 6.23(b)).
10En un motor Diesel que ya dispone de turbogrupo, es igualmente necesario incrementar
el nivel de sobrealimentación cuando se implementa un ciclo Miller para recuperar la masa
admitida.
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Figura 6.22. Comparación entre los diagramas indicadores generados por el ciclo
Diesel y las dos versiones del ciclo Atkinson (EIVC y LIVC).
A partir de los resultados que se muestran en la gráfica 6.23(a) se concluye
que en baja carga reducir moderadamente RCVefe mediante un ciclo Miller
puede generar un ligero beneficio en términos de trabajo indicado neto11,
si bien este incremento de trabajo neto es pequeño. Además, si se sigue
reduciendo RCVefe el trabajo indicado neto se disminuye rápidamente.
Respecto al comportamiento en condiciones de alta carga, en la
gráfica 6.23(b) se observa cómo el trabajo indicado neto siempre disminuye
cuando se reduce RCVefe implementando un ciclo Miller.
Este resultado teórico es relevante puesto que en el caso de motores Diesel
la implementación de un ciclo Miller para conseguir una relación de compresión
11Más adelante los resultados experimentales muestran también este ligero beneficio.
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(a) Modo de baja carga B25




















(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.23. Resultados de trabajo indicado neto obtenidos mediante el modelo
de acción de ondas. Se han incluido a modo de referencia (en gris) los resultados
obtenidos implementando un ciclo Atkinson.
menor que la de expansión no implica una mejora del rendimiento térmico, sino
que resulta termodinámicamente desfavorable.
La figura 6.23 también permite comparar entre los resultados teóricos que
se obtienen implementando un ciclo Atkinson y aquellos correspondientes al
ciclo Miller. Para las condiciones simplificadas consideradas en este estudio


































































































































(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.24. Influencia de RCVefe, SoI e YO2adm sobre el consumo indicado neto.
Se han incluido a modo de referencia (en gris) los resultados obtenidos implementando
un ciclo Atkinson.
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mediante el modelo de acción de ondas, ambos ciclos proporcionan resultados
muy similares en términos de trabajo indicado neto.
Finalmente, los resultados de consumo indicado neto de combustible
(ISFCn) al aplicar un ciclo Miller se muestran en la figura 6.24. Estos resultados
son coherentes con los obtenidos de forma teórica en el sentido de que en baja
carga se observa que al reducir RCVefe inicialmente el (ISFCn) disminuye
ligeramente para luego aumentar cuando se sigue reduciendo RCVefe, mientras
que para el caso de alta carga el (ISFCn) siempre aumenta al reducir RCVefe.
Por otra parte, otro resultado interesante que se deduce combinando las
figuras 6.23 y 5.33 es la importancia que tiene el deterioro del proceso de
combustión sobre el rendimiento del motor. Si bien en el estudio teórico
donde la ley de combustión se ha mantenido constante muestra resultados
similares para ambos ciclos en términos de trabajo indicado neto, los
valores experimentales demuestran que el incremento del consumo indicado
es significativamente mayor implementando un ciclo Atkinson en comparación
con el ciclo Miller.
6.7. Comparación entre estrategias
Finalmente, para cerrar el análisis de resultados se propone una
comparación entre las diferentes estrategias investigadas, incluyendo los ciclos
Atkinson y Miller12 junto con el retraso del SoI y la reducción de YO2adm.
Esta comparación se va a realizar en base a los resultados experimentales de
emisiones de INOx e Iholĺın, y de prestaciones considerando para esto último
el consumo de combustible indicado neto. Para llevar a cabo esta comparación
se consideran los trade-off que se muestran en la figura 6.25.
Se comparan en primer lugar los resultados obtenidos mediante la
implementación de un ciclo Miller con aquellos correspondientes a estrategias
más convencionales (retraso del SoI y reducción de YO2adm) tanto en baja
como en alta carga. De acuerdo con la figura 6.25 se demuestra que el ciclo
Miller es una estrategia competitiva para reducir las emisiones de óxidos
de nitrógeno puesto que las emisiones de holĺın permanecen bajo control.
Es más, en el rango objeto de estudio el comportamiento de estos dos
12Es importante recordar una vez más que en esta tesis se ha asumido la hipótesis de que el
turbogrupo es capaz de aportar la presión de admisión adicional necesaria para recuperar la
masa admitida cuando se implementa un ciclo Miller sin producir modificaciones en el trabajo
de bombeo, manteniéndose en todo momento la diferencia de presiones entre admisión y
escape. Si esta condición no se cumple, los resultados de potencia tanto indicada como
espećıfica pueden variar significativamente.
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RCVefe 15.8  11.8 (EIVC)
SoI -8  -2 CAD
YO2-adm 19.20  17.10 %
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(a) Modo de baja carga B25
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(b) Modo de alta carga B75
Figura 6.25. Comparación entre el ciclo Miller, el ciclo Atkinson y las otras dos
estrategias más convencionales objeto de estudio.
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contaminantes es similar para las tres estrategias. Por otra parte, en relación
con el consumo de combustible indicado neto también el ciclo Miller ofrece
resultados competitivos.
Sin embargo, es evidente que únicamente con la información disponible en
la figura 6.25 no es posible determinar el potencial del ciclo Miller comparado
con el retraso del SoI y con la reducción de YO2adm de forma concluyente.
Para resolver este inconveniente, se ha realizado esta comparación para
condiciones de alta carga13 de forma ligeramente diferente con el apoyo de
la figura 6.26.
De acuerdo con la gráfica 6.26(a), una vez se alcanzan condiciones de baja
YO2adm mediante la recirculación de gases de escape y los niveles de INOx son
razonablemente bajos, el ciclo Miller es una estrategia más favorable que
retrasar el SoI para seguir disminuyendo las emisiones de INOx. En este caso
se observa en la gráfica cómo en condiciones iso INOx las emisiones de Iholĺın
se mantienen en niveles más bajos cuando se implementa un ciclo Miller que
cuando se retrasa el SoI. Esto mismo es válido para el consumo de combustible
indicado neto, siendo el ciclo Miller el que produce mejores resultados también
en este parámetro.
Atendiendo ahora a la gráfica 6.26(b), una vez retrasado el SoI para reducir
moderadamente los niveles de INOx, el ciclo Miller proporciona niveles menores
de Iholĺın que la reducción de YO2adm, pero por el contrario proporciona
peores resultados en términos de consumo de combustible indicado neto.
Es decir, cuando se reducen las emisiones de INOx disminuyendo YO2adm,
se sacrifican las emisiones de Iholĺın y se acota la pérdida de rendimiento
térmico del motor mientras que si se implementa un ciclo Miller la situación
es exactamente la opuesta. En este caso no es posible afirmar que una de las
dos estrategias es más conveniente que la otra.
Una vez contextualizado el ciclo Miller en relación con las otras estrategias
convencionales objeto de estudio, la siguiente etapa consiste en comparar los
ciclos Atkinson y Miller también considerando la emisión de contaminantes y
el rendimiento térmico. En una primera aproximación, en los trade-offs que
se muestran en las figuras 6.25 y 6.26 se observa que, como es de esperar tras
el análisis desarrollado durante la presente tesis, en todos los casos el ciclo
Atkinson produce peores resultados que el ciclo Miller.
13Se justifica el hecho de considerar únicamente condiciones de alta carga en esta segunda
comparación en base a que de acuerdo con los resultados experimentales las conclusiones
obtenidas son extrapolables a baja carga (siempre que no se alcancen condiciones de
combustión con la fase de premezcla extendida), pero más evidentes.
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(a) Comparación entre estrategias para baja YO2adm
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(b) Comparación entre estrategias para SoI retrasado
Figura 6.26. Comparación entre el ciclo Miller, el ciclo Atkinson y las otras dos
estrategias más convencionales objeto de estudio en condiciones de alta carga.
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Figura 6.27. Comparación entre el ciclo Miller y el ciclo Atkinson en términos de
emisiones y consumo de combustible.
Las diferencias en el proceso de combustión que existen entre los dos ciclos
en condiciones de alta carga (combustión fundamentalmente controlada por
mezcla) se pueden observar de forma resumida en la figura 6.27, junto con
su relación con la emisión de contaminantes y el rendimiento térmico del
motor. En esta figura se confirma que partiendo de las condiciones nominales,
ambos ciclos reducen la temperatura adiabática de llama hasta valores
muy similares durante la etapa cuasiestacionaria del proceso de combustión,
mientras coexisten los procesos de inyección y combustión. Como consecuencia,
la reducción en INOx es también razonablemente parecida.
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Por otra parte, en el transitorio final del proceso de combustión tras el
final de la etapa de inyección, se observa cómo ambos ciclos reducen tanto la
temperatura adiabática de llama como el valor del parámetro ACT1. Además,
esta reducción es mucho más acusada para el caso del ciclo Atkinson que para el
ciclo Miller. Relacionando estos efectos con las emisiones de Iholĺın, es evidente
que el deterioro del proceso de oxidación es el responsable del aumento de
éstas cuando se compara el caso nominal con ambos ciclos, y también cuando
se comparan los resultados de ambos ciclos entre śı.
Finalmente, el incremento del consumo de combustible indicado neto se
explica fundamentalmente a partir de las diferencias en el parámetro ACT1.
En este caso, durante la etapa inicial del proceso de combustión ambos ciclos
influyen negativamente sobre este parámetro produciendo un retraso temporal
del proceso de combustión junto con una mayor duración del mismo, y en
consecuencia una disminución del rendimiento térmico del motor. Sin embargo,
a medida que progresa la combustión y se quema más masa de combustible,
es evidente que en el caso del ciclo Miller se produce una recuperación en el
parámetro ACT1 debido a que el proceso de mezcla del chorro no se deteriora
en comparación con el caso nominal mientras que para el ciclo Atkinson śı que
existe este deterioro.
6.8. Śıntesis y conclusiones
A lo largo del presente caṕıtulo se ha realizado una descripción en detalle
junto con un análisis profundo sobre la influencia de la implementación de
un ciclo Miller adelantando o retrasando el ángulo de cierre de las válvulas
de admisión e incrementando la presión de sobrealimentación hasta mantener
constante la masa admitida por el motor sobre las condiciones termodinámicas
del gas atrapado en el cilindro, el proceso de combustión, la formación de
contaminantes y el rendimiento térmico del motor. Esto ha sido posible
mediante la adecuada combinación de diferentes herramientas teóricas y
experimentales.
Siguiendo la estructura secuencial adoptada para el presente caṕıtulo, en
primer lugar se ha centrado el estudio en la evolución de las condiciones
termodinámicas del gas atrapado en el cilindro. Los resultados tanto teóricos
como experimentales han demostrado la posibilidad de mantener la densidad
del gas en la cámara de combustión combinando la reducción de la relación
de compresión volumétrica efectiva mediante el avance o el retraso del
cierre de las válvulas de admisión, junto con el incremento de la presión
de sobrealimentación. El efecto principal que se consigue en este caso es
282 6. Análisis del potencial del ciclo Miller
la reducción de la temperatura del gas durante la carrera de compresión
y especialmente al final de ésta, cuando comienza el proceso de inyección
e instantes después el proceso de combustión. Obviamente, la evolución de
la presión muestra una ligera reducción ya que para la misma densidad las
temperaturas del gas son menores.
En la siguiente etapa dedicada al estudio del proceso de combustión
Diesel se ha incidido sobre la relación entre las diferencias observadas en
las condiciones termodinámicas del gas y las caracteŕısticas del proceso de
mezcla en condiciones de baja y alta carga. De este análisis se concluye que el
proceso de mezcla del chorro Diesel no se modifica significativamente puesto
que depende fundamentalmente de la evolución temporal de la densidad y
de la fracción másica de ox́ıgeno en el gas y en este caso ambos parámetros
permanecen prácticamente constantes. Precisamente ésta es la principal
diferencia entre el ciclo Miller y el ciclo Atkinson equivalente (misma relación
de compresión volumétrica efectiva), ya que este último śı que produce un
deterioro importante del proceso de mezcla del chorro.
En relación con las caracteŕısticas propias del proceso de combustión, en
condiciones de baja carga se observa que al igual que cuando se implementa
un ciclo Atkinson, el efecto más importante del ciclo Miller consiste en su
influencia sobre el tiempo de retraso por ser fuertemente dependiente de la
temperatura del gas. Como resultado se extiende la fase de combustión en
premezcla y se acortan progresivamente las fases de combustión por difusión
por lo que, al igual que el ciclo Atkinson, resulta una estrategia interesante
para favorecer la transición entre combustión Diesel convencional y combustión
con la fase de premezcla extendida.
En condiciones de alta carga se ha centrado el análisis sobre las fases de
combustión por difusión rápida y lenta al ser el tiempo de retraso siempre
muy corto en relación con el tiempo de inyección. Se observa en este caso
un incremento en el tiempo aparente de combustión a pesar de que el
proceso de mezcla no se modifica sustancialmente. En esta tesis se asocia
este comportamiento al efecto de la temperatura del gas sobre los procesos
de autoencendido del combustible y establecimiento de la llama de difusión,
aunque se asume que es una teoŕıa que no puede ser confirmada a partir
de los resultados disponibles y debe ser investigada en el futuro. En relación
con la tasa de liberación de calor, el valor máximo que se alcanza cuando la
llama Diesel se encuentra en condiciones cuasiestacionarias no se modifica
apreciablemente. Este valor máximo permanece razonablemente constante
porque depende de la variación temporal del tiempo aparente de combustión
que a su vez es función de la evolución temporal de la densidad y la fracción
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másica de ox́ıgeno del gas, y se ha demostrado que cuando se implementa un
ciclo Miller la evolución de estos dos últimos parámetros es similar.
En términos de emisiones contaminantes y rendimiento térmico, se ha
constatado experimentalmente el potencial del ciclo Miller para reducir las
temperaturas de combustión y en consecuencia la formación de óxidos de
nitrógeno. Además, aunque las emisiones de holĺın tienden a aumentar, este
incremento es generalmente pequeño debido a que no se produce un deterioro
del proceso de mezcla del chorro.
Por otra parte, el rendimiento térmico disminuye o en el mejor de los
casos se mantiene constante (sólo en baja carga) cuando se implementa
un ciclo Miller debido fundamentalmente a dos razones. En primer
lugar se ha demostrado que, bajo las hipótesis asumidas en esta tesis,
termodinámicamente el ciclo Miller no presenta ventaja alguna. Por otra parte,
el incremento del tiempo aparente de combustión asociado a la reducción de la
temperatura del gas comentada previamente desplaza la ley de liberación de
calor hacia la carrera de expansión. Ambos aspectos contribuyen a la reducción
observada en el trabajo indicado neto y al aumento el consumo de combustible
indicado neto.
En la última etapa del estudio se compara el ciclo Miller con otras
estrategias más convencionales como son el retraso del SoI y la reducción
de YO2adm mediante la recirculación de gases de escape. A partir de esta
comparación se concluye que el ciclo Miller es una estrategia competitiva para
el control de emisiones en motores Diesel tanto en baja como en alta carga. Los
resultados que se alcanzan implementando un ciclo Miller son indudablemente
mejores que los obtenidos retrasando el SoI tanto en emisiones de holĺın como
en consumo de combustible indicado neto, especialmente en condiciones de
bajas emisiones de óxidos de nitrógeno. Cuando se compara con la reducción de
YO2adm los resultados no son tan concluyentes ya que el ciclo Miller produce
menores emisiones de holĺın pero sin embargo el consumo de combustible
indicado neto es mayor.
Comparando los ciclos Atkinson y Miller equivalentes (misma relación de
compresión volumétrica efectiva) entre śı, resulta evidente que el potencial
del ciclo Miller para ser aplicado con éxito en motores Diesel y condiciones
de combustión convencional es mayor, especialmente para alta carga donde el
proceso de combustión es fundamentalmente difusivo y las caracteŕısticas del
proceso de mezcla son fundamentales.
Para finalizar, se resalta que la aplicabilidad del ciclo Miller depende
en gran medida del aporte energético requerido por el sistema de sobreali-
mentación para producir el incremento en la presión de admisión que permita
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recuperar la masa admitida. Si como es de esperar este aporte energético se
incrementa, los resultados en términos de los parámetros espećıficos del motor
(emisiones y rendimiento) se ven comprometidos.
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7.1. Introducción
Como caṕıtulo final de la presente tesis y con el objetivo de cerrar el trabajo
de investigación, en primer lugar se sintetizan las principales conclusiones
obtenidas. El objetivo no es únicamente establecer siempre que sea posible
relaciones entre dichas conclusiones, sino también contextualizarlas en el marco
del estado actual del conocimiento tanto en el ámbito de la aplicación de
sistemas de distribución variable a motores Diesel como en el del análisis del
proceso de combustión convencional en este tipo de motores.
En una segunda etapa se proponen aquellas ĺıneas de investigación que, a
partir de las conclusiones principales previamente establecidas, resultan más
prometedoras o generan mayores expectativas de éxito con la intención de
promover la continuidad en el futuro del trabajo de investigación iniciado con
la presente tesis.
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7.2. Conclusiones
En el momento de sintetizar las conclusiones más relevantes de la
presente tesis es conveniente recordar que, según se expone en el caṕıtulo de
introducción, el objetivo global planteado consiste en determinar y analizar la
influencia de los ciclos Atkinson y Miller sobre el proceso de combustión Diesel
y su potencial para controlar el nivel de emisiones contaminantes y el consumo
de combustible en un motor Diesel de transporte pesado. Para implementar
dichos ciclos se ha modificado el diagrama de distribución adelantando o
retrasando el ángulo de cierre de las válvulas de admisión y por lo tanto, se
ha equipado el motor con un sistema de distribución variable tipo camless que
es absolutamente flexible. En el caso del ciclo Atkinson la presión de admisión
permanece constante, mientras que para el ciclo Miller ésta se incrementa hasta
que se recupera la masa admitida por el motor correspondiente al ángulo de
cierre de las válvulas de admisión de referencia.
En el caṕıtulo 1 se detalla la metodoloǵıa empleada para asegurar en la
medida de lo posible la consecución del objetivo propuesto para la tesis. Por
coherencia, en este apartado se presentan las conclusiones de este trabajo de
investigación siguiendo una estructura acorde con dicha metodoloǵıa.
De este modo, en primer lugar se ha realizado una revisión bibliográfica
sobre la aplicación de los sistemas de distribución variable en motores Diesel
a partir de la cual se han identificado las diferentes estrategias basadas en la
gestión de la distribución que podŕıan ser interesantes para su implementación
en este tipo de motores. A partir de esta revisión ha sido posible extraer las
siguientes conclusiones principales que han servido como punto de partida para
plantear los objetivos de la tesis.
La gestión del ángulo de cierre de las válvulas de admisión para
implementar ciclos Atkinson o Miller es una estrategia que podŕıa ser
de aplicación en un futuro para modificar las caracteŕısticas del proceso
de combustión y/o la formación de contaminantes en el ámbito de los
motores Diesel. Sin embargo, la documentación que existe en relación con
la aplicación de estos ciclos en motores Diesel es escasa y en muchos casos
ambigua, y se basa en resultados teóricos obtenidos mediante modelos.
A pesar de ello, el estudio bibliográfico ha confirmado la posibilidad
de controlar las condiciones termodinámicas del gas atrapado en el
cilindro mediante la implementación de ciclos Atkinson y Miller. Por
otra parte, la influencia sobre el proceso de combustión Diesel y la
formación de contaminantes es mucho menos evidente en la literatura.
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El único resultado realmente concluyente es la capacidad de ambos
ciclos para reducir las emisiones de óxidos de nitrógeno, mientras que
apenas existe información sobre el comportamiento de las emisiones
de holĺın. Otro tema de fuerte controversia es la capacidad de estos
ciclos para incrementar el rendimiento térmico de un motor Diesel, ya
que los resultados encontrados en la bibliograf́ıa a este respecto no son
suficientemente expĺıcitos.
A partir de esta revisión sobre el estado del arte, se ha detectado una falta
evidente de información sobre la aplicación de los ciclos Atkinson y Miller en
motores Diesel, lo cual justifica el objetivo global planteado para la presente
tesis. Para profundizar sobre este tema se ha establecido una metodoloǵıa
de trabajo basada en la combinación inteligente de diferentes herramientas
experimentales y teóricas, manteniendo un adecuado compromiso entre
complejidad y aporte de resultados. Las principales conclusiones sobre la
metodoloǵıa se presentan a continuación:
La planificación del trabajo experimental ha resultado una etapa
compleja debido a los numerosos grados de libertad disponibles y
especialmente por la posibilidad de alcanzar condiciones de operación
inadecuadas o incluso peligrosas para la mecánica del motor. Para
resolver estos inconvenientes se ha desarrollado una metodoloǵıa
espećıfica que, mediante la integración de los mapas de funcionamiento
del motor junto con un modelo de acción de ondas, permite planificar
los ensayos en base a parámetros f́ısicos en lugar de motoŕısticos (por
ejemplo concentración de ox́ıgeno en lugar de porcentaje de EGR).
Gracias a ello, se establecen relaciones entre los parámetros de operación
que limitan los grados de libertad y además el plan de ensayos se define
de forma que se asegura que en todas las condiciones de operación el
motor se encuentra funcionando de forma segura.
El análisis del proceso de combustión, la formación de contaminantes y
el rendimiento térmico se ha realizado utilizando herramientas teóricas
sencillas (modelos 0D y 1D) a partir de los resultados experimentales
obtenidos en un motor monociĺındrico de investigación, donde las
condiciones de contorno están perfectamente controladas. De este modo,
ha sido posible establecer sistemáticamente relaciones causa-efecto
generalizables y por ello se considera que esta metodoloǵıa ha sido
adecuada según los objetivos de la tesis y probablemente sea transferible
a estudios similares al aqúı propuesto.
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Finalmente, tras describir y analizar en detalle los resultados obtenidos,
las principales conclusiones de la tesis se resumen a continuación siguiendo la
misma estructura secuencial que se ha mantenido durante la presente tesis.
Según esta estructura, se parte de las condiciones al cierre de las válvulas de
admisión para seguir la evolución temporal de las condiciones termodinámicas
del gas atrapado en el cilindro hasta llegar al instante en el que comienza el
proceso de inyección. Sigue después el análisis del proceso de mezcla del chorro
y del proceso de combustión en términos energéticos a partir de la ley y la tasa
de liberación de calor, para en la última etapa describir el comportamiento de
las emisiones contaminantes (óxidos de nitrógeno y holĺın) y del rendimiento
térmico (trabajo indicado neto y consumo de combustible indicado neto).
Se ha confirmado la posibilidad de implementar los ciclos Atkinson
y Miller tanto adelantando como retrasando el ángulo de cierre de
las válvulas de admisión, reduciéndose en ambos casos la relación de
compresión volumétrica efectiva del motor. Sin embargo, debido a la
asimetŕıa del movimiento de las válvulas respecto al punto muerto
inferior se ha demostrado que para la misma reducción en la relación
de compresión volumétrica efectiva, los efectos observados adelantando
el ángulo de cierre de las válvulas de admisión son mucho mayores que
aquellos producidos retrasando dicho ángulo.
La implementación de un ciclo Atkinson disminuye la masa atrapada
por el motor y con ello de la densidad en cámara, mientras que la
menor relación de compresión volumétrica efectiva del motor da como
resultado una reducción de la temperatura del gas tras el proceso de
compresión. La presión del gas tras el proceso de compresión también es
menor como consecuencia del efecto combinado de una menor densidad y
temperatura. La implementación de un ciclo Miller únicamente produce
un efecto importante en la temperatura del gas causada por la menor
relación de compresión volumétrica efectiva, mientras que la densidad
del gas se mantiene constante. Por ello, la presión disminuye ligeramente
para compensar el descenso de temperatura.
Combinando modelos teóricos con resultados experimentales se ha
demostrado cómo la implementación de un ciclo Atkinson deteriora el
proceso de mezcla del chorro debido principalmente a la reducción de la
densidad del gas, y también a la evolución desfavorable de la fracción
másica de ox́ıgeno a medida que progresa la combustión (para la misma
fracción másica de ox́ıgeno inicial y la misma masa de combustible
quemada, la fracción másica de ox́ıgeno en el gas es menor en el caso
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de implementar un ciclo Atkinson). Se ha demostrado también que al
implementar un ciclo Miller se resuelven ambos problemas y con ello se
evita el deterioro del proceso de mezcla del chorro.
En condiciones de baja carga ambos ciclos incrementan la duración del
tiempo de retraso y con ello consiguen extender la fase de combustión en
premezcla al ser fuertemente dependiente de la temperatura. Además,
para la misma relación de compresión volumétrica efectiva este efecto
es mayor en el caso de implementar un ciclo Atkinson ya que el tiempo
de retraso también es función de la presión del gas. Como consecuencia,
se incrementan tanto la fracción de masa quemada en premezcla como
el valor máximo de la tasa de liberación de enerǵıa durante la fase de
combustión en premezcla.
En condiciones de alta carga donde predominan las etapas de combustión
por difusión rápida y lenta, se ha demostrado que la influencia de
ambos ciclos sobre el proceso de combustión está ı́ntimamente ligada
a los efectos introducidos sobre el proceso de mezcla. De este modo,
al implementar un ciclo Atkinson se reduce la tasa de liberación de
calor y con ello se incrementa la duración del proceso de combustión.
Al implementar un ciclo Miller, la tasa máxima de liberación de
calor permanece prácticamente constante aunque se observa un retraso
temporal de la ley de liberación de calor a pesar de que el proceso de
mezcla no se modifica sustancialmente. Por ello, se asocia este retraso
temporal del proceso de combustión a las diferencias observadas en la
tasa de liberación de calor durante el autoencendido y establecimiento
de la llama.
Se ha confirmado el potencial de ambos ciclos para reducir las
temperaturas locales máximas durante la combustión y con ello las
emisiones de óxidos de nitrógeno. Por otro lado, en condiciones de
combustión Diesel convencional el ciclo Atkinson produce un incremento
acusado de las emisiones de holĺın que se asocia al deterioro del proceso
de oxidación de estas emisiones causado por el retraso del final de la
combustión hacia la carrera de expansión. Este inconveniente se subsana
cuando se aplica un ciclo Miller y se recuperan las condiciones de mezcla,
aunque las emisiones de holĺın siguen siendo ligeramente más altas debido
al desplazamiento temporal de la combustión hacia la etapa de expansión
que implica nuevamente un deterioro del proceso de oxidación de holĺın.
Se ha demostrado mediante un modelo teórico de acción de ondas
que manteniendo constante el proceso de combustión y eliminando
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la influencia del trabajo de bombeo, ni el ciclo Atkinson ni el
ciclo Miller presentan beneficio alguno en términos de rendimiento
térmico comparando con el ciclo Diesel original, a pesar de que la
relación de compresión es menor que la de expansión. Los resultado
experimentales corroboran la afirmación anterior ya que el consumo de
combustible indicado neto se incrementa o en el mejor de los casos
permanece prácticamente constante (sólo en baja carga) cuando se
aplican estos ciclos. Además, el deterioro del proceso de combustión
también contribuye al aumento del consumo y por ello los resultados
para el ciclo Atkinson son peores que los obtenidos aplicando un ciclo
Miller.
Para finalizar, se resaltan las conclusiones que se han obtenido al comparar
en términos de emisiones contaminantes y consumo de combustible indicado
neto los ciclos Atkinson y Miller entre śı, y también con otras estrategias más
convencionales como el retraso del inicio de inyección y la reducción de la
concentración de ox́ıgeno del gas mediante la recirculación de gases de escape.
Para las condiciones de operación objeto de estudio en la presente
tesis, el ciclo Atkinson siempre produce unos resultados globales menos
favorables que las otras estrategias debido principalmente al incremento
tanto de las emisiones de holĺın como del consumo de combustible.
Por el contrario, aplicando un ciclo Miller se obtienen resultados mucho
más competitivos. De hecho, los resultados en emisiones de holĺın y
consumo de combustible son mejores que los observados retrasando el
inicio de inyección. Comparando con la recirculación de gases de escape,
el ciclo Miller reduce los niveles de holĺın pero sin embargo aumenta el
consumo de combustible, por lo que no es posible establecer cual de las
dos estrategias es mejor en términos absolutos.
Como śıntesis final de las conclusiones anteriores cabe afirmar que,
la implementación de un ciclo Atkinson en un motor Diesel no ha
resultado ventajosa, mientras que el potencial del ciclo Miller depende
fundamentalmente de su impacto sobre el consumo de combustible (que
está condicionado por el comportamiento del turbogrupo que en este trabajo
no ha sido considerado) puesto que las emisiones de holĺın se mantienen en
niveles razonables.
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7.3. Trabajos futuros
Cuando finaliza un trabajo de investigación siempre quedan ciertos
aspectos sobre los que es dif́ıcil profundizar y que por lo tanto deben ser
abordados en investigaciones posteriores. Además, tras evaluar cŕıticamente
los logros alcanzados surgen nuevos retos que también es necesario plantear
a la comunidad cient́ıfica. La visión de conjunto obtenida tras la śıntesis de
las conclusiones más relevantes del presente estudio permite mirar hacia el
futuro y proponer nuevas ĺıneas de investigación que continúen en la dirección
establecida en la presente tesis.
A partir de aqúı, para estructurar convenientemente los desarrollos futuros,
se plantean ĺıneas de investigación propias para cada uno de los ciclos en
función de las caracteŕısticas particulares que los diferencian.
Ĺıneas de investigación basadas en el ciclo Atkinson
Considerando condiciones de combustión Diesel convencional, el deteri-
oro del proceso de mezcla del chorro se ha identificado como la limitación
más importante cuando se implementa un ciclo Atkinson. A pesar de que
se considera un inconveniente dif́ıcil de subsanar, se propone continuar
investigando esta estrategia en condiciones de baja o a lo sumo media
carga ya que la duración del proceso de combustión es razonablemente
moderada y por ello está menos condicionado por el proceso de mezcla.
En estas condiciones se propone combinar el ciclo Atkinson con otras
estrategias orientadas a reducir los tiempos caracteŕısticos de mezcla del
chorro como el incremento en la presión de inyección o la reducción del
diámetro del orificio de la tobera y de este modo tratar de mejorar los
resultados en términos de emisiones de holĺın y consumo de combustible.
También se propone como segunda alternativa combinar el ciclo Atkinson
junto con la modificación del swirl, ya que esta estrategia podŕıa mejorar
los resultados obtenidos en emisiones al favorecer la oxidación del holĺın,
si bien en consumo no se esperan efectos relevantes.
También resulta de interés investigar la influencia de implementar un
ciclo Atkinson para determinados conceptos avanzados de combustión.
En este caso para evitar los problemas asociados al deterioro del proceso
de mezcla, se plantea preferentemente el estudio de aquellos conceptos
en los que las caracteŕısticas de mezcla del chorro tienen una influencia
limitada sobre la combustión y la formación de contaminantes, es
decir, cuando el proceso de combustión se desarrolla en condiciones de
premezcla suficientemente pobre. Aśı pues, considerando la capacidad
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del ciclo Atkinson para modificar las condiciones termodinámicas del gas
atrapado en el cilindro durante la carrera de compresión, una propuesta
consiste en evaluar la posibilidad de controlar el autoencendido del
combustible para condiciones de combustión homogénea (HCCI).
En esta misma dirección, otra posibilidad con mayor aplicabilidad en
condiciones reales de motor consiste en realizar un estudio similar pero
en lugar de en condiciones de combustión homogénea, en condiciones de
combustión parcialmente premezclada. Existen fundamentalmente dos
posibilidades para alcanzar este tipo de combustiones, adelantar el inicio
de inyección (PCI o PCCI) o retrasarlo (MK). Recordando que el ciclo
Atkinson generalmente retrasa el proceso de combustión y deteriora
el rendimiento del motor, se considera más conveniente investigar el
concepto PCI o PCCI puesto que al retrasar el proceso de combustión
se aproxima éste al punto muerto superior con el posible beneficio en
términos de rendimiento. Sin embargo, en el concepto (MK) el proceso de
combustión está retrasado hacia la carrera de expansión y el rendimiento
ya está comprometido.
Ĺıneas de investigación basadas en el ciclo Miller
El ciclo Miller es una estrategia más adecuada para su aplicación en
condiciones de combustión Diesel convencional que el ciclo Atkinson
puesto que prácticamente no tiene influencia sobre el proceso de mezcla,
aunque śı que retrasa temporalmente el proceso de combustión y
generalmente deteriora el rendimiento térmico del motor. En definitiva,
considerando el proceso de combustión Diesel convencional, el ciclo
Miller no presenta graves inconvenientes. Sin embargo, pese a tratarse de
una estrategia competitiva, la aplicabilidad o no del ciclo Miller depende
directamente del trabajo que requiere el sistema de sobrealimentación
para proporcionar la presión de admisión necesaria. Por ello, aunque
queda lejos del estudio del proceso de combustión, se propone como
ĺınea de investigación para el futuro la implementación de un ciclo
Miller en un motor policiĺındrico para diferentes grados de carga,
junto con la evaluación y optimización de diferentes soluciones para
sobrealimentar el motor bien sea por medio de compresores mecánicos o
de turbocompresores.
En el ámbito de los conceptos avanzados de combustión, también es
posible modificar las condiciones termodinámicas del gas atrapado en
el cilindro durante la carrera de compresión, en este caso presión
y temperatura. Por ello es posible plantear nuevamente como ĺınea
de investigación el estudio de la capacidad del ciclo Miller para
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controlar el proceso de autoencendido en condiciones de combustión
homogénea o parcialmente premezclada. Sin embargo, se considera
mucho más interesante el análisis del potencial de la influencia de
implementar un ciclo Miller sobre el proceso de combustión por difusión
a baja temperatura, ya que para esta tipoloǵıa de combustión resulta
especialmente conveniente reducir la temperatura del gas atrapado en el
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Térmicos, 2007. (citado en p. 138)
Delacourt E., Desmet B. y Besson B.
Characterisation of very high pressure diesel sprays using digital imaging techniques.
Fuel, Vol. 84 no 7-8, pp. 859 – 867, 2005. (citado en p. 52)
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306 Índice Bibliográfico
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Estudio de la formación de holĺın en procesos de combustión de baja temperatura en motores
diesel.
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